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Дисертацію присвячено дослідженню кавітаційних процесів, що 
відбуваються в шестеренному насосі з зовнішнім евольвентним зачепленням 
при транспортуванні ньютонівських рідин, визначення умов їх появи та 
вивчення впливу на їх інтенсивність робочих умов насоса з метою вибору 
раціональних експлуатаційних параметрів обладнання та підвищення 
ефективності роботи насоса.  
Проведений аналіз існуючих досліджень роботи шестеренних насосів 
дав можливість зробити висновки, що в основному напрямки досліджень 
пов’язані з конструктивними розробками шестеренних насосів і виявленням 
факторів, що впливають на їх характеристики, проведенням теоретичних та 
експериментальних досліджень, пов’язаних з природою виникнення 
пульсаційних особливостей зміни тиску і подачі з часом, а також виявленням 
впливу реологічних властивостей робочих рідин на показники роботи насоса. 
Відмічається, що основними недоліками шестеренних насосів є 
утворення замкненого об’єму та пульсації потоку робочої рідини, тому для 
підвищення ефективності роботи насосів даного типу необхідне більш 
докладне вивчення поведінки робочої рідини в області зачеплення шестерень, 
характеристик потоку робочої рідини за насосом та впливу на роботу насоса 
рідин з різними реологічними властивостями. 
Виявлено, що утворення замкнених об’ємів, які виникають внаслідок 
входження в зачеплення одночасно двох пар зубів має суттєвий вплив на 
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ефективність роботи насоса. В замкненому об’ємі рідина потрапляє в простір 
між зубами шестерень та кришками насоса. Розглянуті випадки защемлення 
рідини в міжзубних западинах, залежно від конструктивного виконання 
роторів насоса, а саме при беззазорному зачепленні шестерень є два замкнених 
об’єми, при наявності зазору між зубцями ротора – один. Зміна розмірів цієї 
зони в процесі роботи призводить до кавітації та компресії робочої рідини. 
Кавітація викликає руйнування поверхонь деталей насоса, додаткову вібрацію 
обладнання, збільшення рівня шуму, зменшення ККД і, таким чином, 
зменшення ефективності роботи гідравлічного обладнання, зокрема насосів. 
Поява кавітації залежить від багатьох факторів, серед яких в’язкість робочої 
рідини, коефіцієнт поверхневого натягу, температура, чистота, вміст 
нерозчиненого газу в рідині, та ін.  
Для усунення кавітації застосовують різні методи, які спрямовані на 
відведення рідини із замкнутого об'єму під час його збільшення, для 
запобігання компресії і підведення рідини під час росту величини об'єму, що 
повинно перешкоджати виникненню кавітації.  
Враховуючи особливості роботи насоса, його робочі умови та 
характеристики розроблена фізична модель гідродинамічних процесів, які 
мають місце в шестеренному насосі. На базі обладнання лабораторії 
дослідження гідромашин Вроцлавської політехніки розроблений та створений 
експериментальний стенд, що дозволяє проводити візуалізацію потоку в 
замкненому об’ємі шестеренного насоса з метою отримання якісно нових 
даних про перебіг робочого процесу, та вимірювання миттєвих значень тиску 
в його лініях. Розроблена методика проведення експерименту візуалізації 
потоку та створена досліджувана модель шестеренного насоса з зовнішнім 
евольвентним зачепленням типу PZ3 з прозорими елементами, що дає 
можливість проведення відеозйомки. Зроблена оцінка достовірності даних по 
візуалізації потоку на основі використання швидкісної відеозйомки за 
допомогою камери Phantom v7.3, що дозволяє знімати з частотою 10000 кадрів 
на секунду при роздільній здатності 640 × 480 пікселів. 
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Визначено, що головною причиною пульсацій тиску робочої рідини є 
пульсації, спричинені нерівномірністю подачі об’ємного насоса. Також 
причинами є гідродинамічні процеси у гідроапаратах, викликані 
спрацюванням та коливанням рухомих елементів під дією змінних 
гідродинамічних сил внаслідок дії пульсуючого потоку. Крім того пульсація 
робочої рідини може бути спричинена через кавітаційні та турбулентні явища, 
які мають місце в насосах. 
Іншим фактором, який впливає на величину пульсацій подачі та тиску 
насоса є реологічні характеристики застосовуваних в гідравлічних системах 
робочих рідин, тому було розглянуто зразки робочих рідин та вплив їх 
характеристик на роботу насоса та параметри потоку за насосом. В залежності 
від галузі використання шестеренні насоси,можуть працювати з різними 
типами рідин. Важливою характеристикою рідини є залежність дотичних 
напружень, що виникають в рідини при русі від градієнта швидкості. В 
залежності від цього розрізняють ньютонівські та неньютонівські рідини. Для 
ньютонівських рідин характерна лінійна залежність між напруженням та 
градієнтом швидкості. Реологічні дослідження для робочої рідини були 
проведені при температурах 17 °С, 20 °С, 25 °С, 30 °С, 40 °С, та 50 °С.  
В результаті реологічних досліджень були отримані реологічні 
характеристики робочої рідини, масла типу HDZ 46, визначено, що масла які 
були використані в якості робочих рідин в розглядаємому діапазоні 
температур (+17 °С…+50 °С) поводять себе як ньютонівські рідини. 
Використовуючи отримані результати була визначена в’язкісно-температурна 
характеристика рідини. 
Детально розглянуто процес та визначені місця появи кавітаційних явищ 
в порожнинах шестеренного насоса. За результатами проведених досліджень 
були отримані картини течії робочої рідини в робочій частині шестеренного 
насоса з зовнішнім зачепленням шестерень, які дали змогу візуально виявити 
виникнення кавітаційних зон в замкненому об’ємі та при його розкритті в 
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камері всмоктування насоса, що дало можливість оцінити розміри 
кавітаційних зон і їх вплив на робочі характеристики насоса.  
Проведені досліди при різних значеннях робочих параметрів насоса, 
таких як, тиск в лінії всмоктування, нагнітання, частота обертання шестерень 
та температура робочої рідини дозволили виявити, що до збільшення 
інтенсивності кавітаційних явищ призводить зниження тиску в лінії 
всмоктування, збільшення частоти обертання та зростання температури 
робочої рідини або зниження її в’язкості. 
Аналіз результатів вимірювання тиску в лініях насоса показав наявність 
пульсацій, їх характер, та залежність від умов роботи насоса та його 
конструкції. Отримані дані потрібно враховувати при проектуванні 
гідравлічних систем, з метою уточнення величини гідравлічних втрат енергії 
та розміщенні гідравлічної апаратури в гідросистемі. На основі розгляду 
існуючих математичних моделей, що описують пульсуючий ламінарний рух 
рідини розроблена і запропонована нова наближена модель руху рідини на 
виході з насоса, яка відрізняється відсутністю в розв’язку функцій Кельвіна-
Бесселя, які замінені швидкозбіжними знакозмінними рядами, яка дає 
можливість прогнозувати характеристики потоку за шестеренним насосом. 
Показано, яким чином використовуючи метод апроксимації пульсацій за 
допомогою гармонічного ряду можуть бути одержані кінематичні і динамічні 
характеристики потоку. Вважаючи, що пульсації швидкості і тиску будуть 
відмінні від нуля на деякій ділянці трубопровода (початкова ділянка), 
розглянуто неусталений рух рідини на основі відповідних рівнянь, що 
характеризують нестабілізований нестаціонарний потік. Одержані 
рекомендації для визначення поля швидкості на деякій ділянці трубопроводу 
за насосом.  
 Дослідження впливу розвантажувальних канавок на інтенсивність 
вказаних вище кавітаційних явищ та характеристики насоса показало 
зменшення розмірів кавітаційних зон в порівнянні з моделлю насоса без 
розвантажувальних канавок. В ході експерименту спостерігалися потоки 
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робочої рідини з замкненого об’єму під час зменшення його величини, та до 
замкненого об’єму при зростанні. Таким чином підвід рідини до замкненого 
об’єму дав можливість підвищити тиск в ньому тим самим знизивши 
інтенсивність кавітації. Помічено, що досліджувана конструкція не повністю 
усуває кавітаційні явища через недостатню швидкість підводу рідини до 
замкненого об’єму. 
 Показано, що підвищення ефективності роботи канавок та зниження 
зношування елементів насоса можна досягти з використанням отриманих 
результатів візуалізації, забезпечивши каналізацію замкненого об’єму з 
камерою всмоктування, для підвищення тиску в ньому, в положенні шестерень 
при якій відбувається зародження кавітаційних бульбашок. 
 Ключові слова: шестеренний насос, замкниний об’єм, візуалізація, 
кавітація, реологія, пульсаційний потік, математична модель. 
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The thesis is devoted to the study of cavitation processes occurring in a gear 
pump with an external involute gear during the transportation of Newtonian fluids, 
determining the conditions for their appearance and studying the effect on their 
intensity of pump operating conditions in order to select the rational operating 
parameters of the equipment and improve the efficiency of the pump.  
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Carried analysis of existing researches devoted to gear pumps enabled us to 
conclude that in the main directions of research related to the design of gear pumps 
and the identification of factors affecting their characteristics, theoretical and 
experimental studies related to the nature of the occurrence of pulsating changes 
pressure and supply over time, as well as the detection of the influence of the 
rheological properties of the working fluids on the performance of the pump. 
At the reviewed papers noted, that the main disadvantages of gear pumps are 
the formation of a trapped volume and the flow pulsations of the working fluid, 
therefore, in order to increase the efficiency of the pumps of this type necessary more 
detailed study of the behavior of the working fluid in the area of gear engagement, 
the characteristics of the flow of the working fluid created by the pump and the 
impact on the operation of the pump liquids with different rheological properties. 
To eliminate cavitation, various methods are used to remove the liquid from 
the trapped volume during its increase, to prevent compression and supply fluid to 
the trapped volume, when its value increases, which should prevent occurring the 
cavitation. 
There was developed a physical model of hydrodynamic processes, that takes 
into account the peculiarities of the operation of the pump, its working conditions, 
and characteristics. On the basis of the equipment at the hydromechanics research 
laboratory at the Wroclaw Polytechnic, an experimental booth has been developed 
and created, which allows visualization of the flow in the trapped volume of the gear 
pump to obtain qualitatively new data on the flow of the working process, and the 
measurement of instantaneous pressure values in its lines. Was developed the 
method of carrying out the experiment to visualize the flow in the pump channels. 
Was developed and tested the experimental model of the external gearing involute 
gear pump of type PZ3. To observe the fluid flows inside the pump was created the 
transparent lid.  Was carrying the estimation of data authenticity received using the 
high-speed video camera Phantom v7.3, which allows making to 10,000 frames per 
second at a resolution of 640 × 480 pixels. 
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It has been determined that the main cause of the working fluid pressure 
pulsations is the pulsations caused by the unevenness of the delivery of the positive 
displacement pump. Also, the causes are hydrodynamic processes in hydraulic 
apparatus, caused by the action and fluctuations of moving elements under the 
influence of variable hydrodynamic forces due to the action of the pulsating stream. 
In addition, the pulsation of the working fluid may be due to the cavitational and 
turbulent phenomena that occur in the pumps. 
Another factor affecting the value of the flow and pressure pumps pulsations 
are the rheological characteristics of the working fluids that used in hydraulic 
systems, therefore were considered samples of working fluids and the effects of their 
characteristics on the pump operation and pump flow parameters. Depending on the 
industry, gear pumps can work with different types of fluids. An important 
characteristic of the liquid is the dependence of the shear stress that appears in 
moving fluid from the velocity gradient. Depending on this, Newtonian and non-
Newtonian fluids are distinguished. For Newtonian fluids relationship between shear 
stress and the velocity gradient is linear. Rheological studies for the working fluid 
were carried out at temperatures of 17 °C, 20 °С, 25 °С, 30 °С, 40 °С, and 50 °С. 
As a result of rheological research, rheological characteristics of the working 
fluid, HDZ 46 oils were obtained, it was determined that oils which used as working 
liquids in the temperature range (+ 17 ° C ... + 50 ° C) behave like Newtonian fluids. 
Using the obtained results, the viscosity-temperature characteristic of the liquid was 
determined. 
There was considered in details appearing cavitation process and was 
determined the places in the cavities of the gear pump where cavitation phenomena 
appears. According to the results of the conducted researches there were obtained 
pictures of the working fluid flow in the internal channels of the external gear pump, 
which made it possible to visually identify the occurrence of cavitation zones in the 
trapped volume and  in the suction chamber of the pump when the trapped volume 
opens, which made it possible to estimate the size of the cavitation zones and their 
impact on the pump performance. 
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The experiments carried out at different pumps operating parameters, such as 
suction line pressure, discharge line pressure, frequency of gears rotation and 
temperature of the working fluid, showed that increasing the intensity of cavitation 
phenomena occurs at conditions of lowering the pressure in the suction line, 
increasing the gears rotation speed and increasing the temperature of the working 
fluid or reducing its viscosity. 
The analysis results of the pressure measurement in the pump lines showed 
the presence of ripples, their characteristics, and dependence on the conditions of 
the pump and its design. The obtained data should be taken into account when 
designing hydraulic systems, in order to determine the value of hydraulic losses of 
energy and the placement of hydraulic equipment in the hydraulic system. On the 
basis of consideration of existing mathematical models that describes pulsating 
laminar motion of a liquid, a new approximate model of the motion of a liquid at the 
outlet of a pump is proposed, which is distinguished by a solution without using the 
Kelvin-Bessel functions which are replaced convergenced alternating series, which 
makes it possible to predict the flow characteristics at the outlet of the gear pump. 
It is shown how the kinematic and dynamic characteristics of the flow can be 
obtained using the method of approximation of the ripples using the harmonic series. 
Assuming that the velocity and pressure pulsations will be non-zero at some section 
of the pipeline (the initial region), the tensile motion of the fluid is considered on the 
basis of the corresponding equations that characterize the unstable non-stationary 
flow. There was obtained recommendations for determining the speed field on a 
certain section of the discharge pipeline of the pump. 
The study of the effect of the relief grooves on the cavitation phenomena 
intensity and the characteristics of the pump showed that the size of the cavitational 
zone decreased compared to the pump model without relief grooves. During the 
experiment were observed the flows of the working fluid from the trapped volume 
while reducing its value, and to the trapped volume when its value growth. Thus, the 
supply of liquid to a trapped volume allowed to increase the pressure in it thereby 
reducing the intensity of cavitation. It was noticed that the investigated shape of 
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relief grooves does not completely eliminate cavitation phenomena due to the 
insufficient flow rate of liquid flow to the trapped volume. 
It has been shown that improving the efficiency of the grooves and reducing 
the wear of the pump elements can be achieved using the results of visualization, 
providing a connection of a trapped volume with a suction chamber, to increase the 
pressure in it, in the position of the gears at which the appearance of the cavitation 
bubbles occurs. 
Keywords: gear pump, trapped volume, visualization, cavitation, rheology, 
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Актуальність теми. Розвиток сучасного хімічного машинобудування, 
пов’язаного з проектуванням та розробкою машин і апаратів для переробки 
полімерів та нафтопродуктів, неможливий без використання насосного 
обладнання. В технологічних процесах використовується цілий ряд типів 
насосів: об’ємних, відцентрових, дифузійних і т.д. Основна задача при їх 
використанні пов’язана із забезпеченням необхідного режиму технології при 
змішуванні, екструзії та інших хіміко-технологічних процесах. В зв’язку з тим, 
що в хімічних технологіях використовуються складні за своїми фізико-
хімічними та реологічними характеристиками середовища, в більшості 
випадків до режимів роботи насосів висуваються особливі вимоги, пов’язані з 
відсутністю критичних напружень та пульсацій, умов, які сприяють деструкції 
матеріалу, що перекачується (наприклад в медицині та фармацевтичній 
промисловості), забезпечення необхідного режиму роботи насоса в системі 
заданого процесу хімічної технології. 
Дані вимоги особливо необхідні до виконання для ротаційних та 
шестеренних насосів, які використовуються при подачі рідкого середовища 
при високих тисках. Суттєвим недоліком при роботі насосів є наявність в їх 
робочій частині зони замкнених об’ємів, де рідке середовище знаходиться в 
екстремальних умовах. Наявність таких зон неодноразово підтверджувалась 
опосередковано рядом дослідників, однак до теперішнього часу відсутні 
достовірні дані, які дозволили б детально описати технологічний процес в них. 
 Одним із способів, що дозволяють отримати детальну та достовірну 
інформацію, є метод візуалізації потоку в даних зонах. Така візуалізація 
дозволила б оцінити фактори, що впливають на потік та виробити 
рекомендації з їх усунення. В зв’язку з цим є актуальним метод візуалізації 
процесів в робочих об’ємах шестеренного насоса, що дозволяє підвищити 




Зв’язок роботи з науковими програмами та темами. 
Дисертаційна робота виконана відповідно до плану наукових 
досліджень, проведених на кафедрі прикладної гідроаеромеханіки та 
механотроніки механіко-машинобудівного інституту Національного 
технічного університету України «Київський політехнічний інститут імені 
Ігоря Сікорського» в рамках держбюджетних науково-дослідних робіт 
«Підвищення ефективності мехатронних систем за рахунок удосконалення 
гідравлічних систем та кавітаційних виконавчих пристроїв» (№ ДР 
0113U001648), «Струменеві та кавітаційні пристрої для побудови 
енергоефективних мехатронних систем в машинобудуванні» (№ ДР 
0111U000694) та «Розробка гідравлічних мехатронних систем 
машинобудування з високими показниками ефективності і надійності» (№ ДР 
0115U000397). 
Мета і задачі дослідження. Метою роботи є покращення 
експлуатаційних характеристик та підвищення терміну експлуатації 
шестеренного насоса за рахунок зменшення або усунення кавітаційних явищ 
в його робочих порожнинах та підвищення якості технологічних процесів. 
Для досягнення зазначеної мети в роботі поставлені наступні задачі: 
 провести критичний аналіз конструкцій та особливостей роботи 
шестеренних насосів з зовнішнім евольвентним зачепленням з метою 
виявлення їх недоліків та можливостей покращення експлуатаційних 
характеристик; 
 розробити методику проведення візуалізації гідродинамічних 
процесів в замкненому об’ємі шестеренного насоса та створити 
експериментальний стенд для фізичного моделювання; 
 провести реологічний аналіз робочих рідин, які використовуються в 
системах гідроприводу, з метою з’ясування впливу реологічних характеристик 
рідини на кавітаційні процеси; 
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 визначити умови виникнення кавітації і з’ясувати її вплив на 
наявність пульсацій тиску і подачі у всмоктувальному та нагнітальному 
патрубках насоса; 
 розробити методики математичного моделювання пульсаційного 
потоку на виході з насоса з метою розрахунку швидкостей і напружень в 
пульсуючому потоці рідини; 
 на основі проведених досліджень розробити рекомендації щодо 
усунення кавітаційних явищ та покращення експлуатаційних характеристик 
шестеренних насосів з перевіркою їх в умовах хімічних технологій. 
 Об’єкт дослідження: процеси, що виникають в робочих частинах 
шестеренних насосів, що застосовуються в апаратах хімічних виробництв. 
 Предмет дослідження: методи візуалізації процесів в замкненому 
об’ємі шестеренного насоса та фактори, що впливають на їх формування та 
структуру потоку. 
Методи дослідження: у роботі використані теоретичний та 
експериментальний методи досліджень. В основі теоретичних досліджень 
лежать методи та результати таких дисциплін, як механіка рідини і газу та 
гідравліка, базуючись на яких була розроблена математична модель 
пульсуючого потоку рідини. Використовуючи теорію механізмів та машин, 
зокрема теорію зубчатого зачеплення, були розглянуті стадії утворення 
замкненого об’єму та їх зв’язок з положенням точки контакту зубів на лінії 
зачеплення. Грунтуючись на теорії шестеренного насоса, була розроблена 
фізична модель та експериментальний стенд. 
Експериментальні дослідження гідродинаміки потоку рідини у 
внутрішній частині шестеренного насоса проводились на базі дослідницької 
лабораторії Вроцлавської політехніки (м. Вроцлав, Польща) та з 
використанням напрацювань вчених Самарського державного аерокосмічного 
університету. Необхідна точність вимірювання забезпечувалась 
використанням експериментальних установок, стендів, приладів та 
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пристосувань відповідної точності за перевіреними методиками, що 
використовують при дослідженні нових шестеренних насосів, які 
забезпечують необхідну точність вимірювання. 
Наукова новизна одержаних результатів: 
 розроблена фізична модель шестеренного насоса з зовнішнім 
евольвентним зачепленням, що дозволяє проводити візуалізацію потоку в зоні 
зачеплення шестерень з метою виявлення особливостей поведінки робочої 
рідини при режимах змін тиску на вході (-0,05 … 0,05 МПа) і виході 
(0,5 … 1,5 МПа) насоса та частоті обертання 500 і 1000 об/хв; 
 в результаті візуалізації гідродинамічних процесів в замкненому 
об’ємі шестеренного насоса підтверджено факт виникнення кавітації в момент 
розширення вказаного об’єму; 
 завдяки фізичній моделі визначений вплив режимів роботи 
шестеренного насоса на розвиток кавітаційних процесів в його порожнинах; 
 опис та аналіз на основі візуалізації гідродинамічних процесів в 
міжшестеренних зазорах в період формування та розкриття замкненого 
об’єму; 
 розробка методів характеризуючих наявність пульсацій за рахунок 
появи замкненого об’єму та проведення математичного моделювання; 
 завдяки візуалізації гідродинамічних процесів в шестеренному 
насосі визначені місця виникнення кавітаційних областей, що дозволило 
запропонувати шляхи вдосконалення геометричних параметрів замкненого 
об’єму насоса; 
 розроблена математична модель пульсуючого потоку в’язкої 
нестискуваної рідини в круглому каналі, що дозволяє визначати характер 






Практичне значення одержаних результатів: 
 розроблено дослідний стенд та методику експерименту, що дозволив 
дослідити гідродинамічні процеси при утворенні замкненого об’єму в 
шестеренному насосі з зовнішнім зачепленням; 
 отримані реологічні характеристики робочої рідини HDZ 46, 
використаної при експерименті, в діапазоні температур +17 °С…+50 °С; 
 проведена візуальна оцінка ефективності впливу розвантажувальних 
канавок на кавітаційні процеси в шестеренному насосі; 
 отримано акт впровадження результатів роботи на МПП «Аріадна». 
Результати роботи використовуються в навчальному процесі  
КПІ ім. Ігоря Сікорського в курсі лекцій «Об’ємні гідро- і пневмомашини і 
гідропередачі», «Механіка рідини і газу» та «Гідравліка та приводи 
мехатроніки». 
Особистий внесок здобувача. Здобувачем виконано критичний аналіз 
літературних джерел, сформульовано мету і постановку завдань, розроблено 
методику проведення експерименту, проведено обробку отриманих 
експериментальних даних. У спільних працях автору належить наступне: [47] 
– розробка дослідного стенду; [48] – проведення експериментальних 
досліджень, обробка та аналіз результатів експериментів; [51] – аналіз 
кавітаційних явищ в шестеренному насосі; [73] – формулювання робочої 
гіпотези розробки математичної моделі; [74] – проведення модельних 
досліджень потоку робочої рідини; [77] – обґрунтування математичної моделі.  
Апробація результатів дисертації. Результати роботи доповідались на: 
XVI міжнародній науково-технічній конференції «Гідроаеромеханіка в 
інженерній практиці» (м. Вінниця, 2011 р.), XII міжнародній науково-
технічній конференції «Промислова гідравліка і пневматика» (м. Донецьк, 
2011 р.), XVII міжнародній науково-технічній конференції 
«Гідроаеромеханіка в інженерній практиці» (м. Черкаси, 2012 р.), XIII 
міжнародній науково-технічній конференції «Промислова гідравліка і 
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пневматика» (м. Чернігів, 2012 р.), XVIII міжнародній науково-технічній 
конференції «Гідроаеромеханіка в інженерній практиці» (м. Київ, 2013 р.), 
міжнародній науковій конференції «УНІТЕХ 2013» (м. Габрово, Болгарія, 
2013 р.), міжнародній науково-технічній інтернет-конференції «Гідро- та 
пневмоприводи машин – сучасні досягнення та застосування» (м. Вінниця, 
2014 р.), XVІ міжнародній науково-технічній конференції «Прогресивна 
техніка, технологія та інженерна освіта» (м. Одеса, 2015 р.), XVІІ міжнародній 
науково-технічній конференції «Прогресивна техніка, технологія та інженерна 
освіта» (м. Київ, 2016 р.), міжнародній науково-технічній інтернет-
конференції «Гідро- та пневмоприводи машин – сучасні досягнення та 
застосування» (м. Вінниця, 2016 р.) 
Публікації. За результатами досліджень опубліковано 17 наукових 
робіт, з них 6 статей в фахових виданнях, з яких 1 в іноземному науковому 
виданні, яке включено до наукометричної бази Scopus, та 11 тез доповідей в 
збірниках матеріалів конференцій. 
Обсяг і структура роботи. Дисертація складається із вступу, 5 розділів, 
висновків, списку використаних джерел літератури і додатків. Загальний обсяг 
складає 171 сторінка. Обсяг основного тексту становить 151 сторінку, з яких 
площа 7 сторінок повністю зайнята таблицями та рисунками. Робота містить 9 






ДОСЛІДЖЕННЯ ОСНОВНИХ ЗАКОНОМІРНОСТЕЙ ГІДРОДИНАМІКИ 
ПОТОКУ В РОБОЧИХ КАМЕРАХ ШЕСТЕРЕННИХ НАСОСІВ 
 
 Шестеренні насоси знаходять широке застосування в багатьох областях 
техніки. Їх основними перевагами є наступні: відносна простота конструкції 
та виготовлення, висока надійність, низька чутливість до чистоти робочої 
рідини, високі масогабаритні показники, можливість створення високих 
тисків. 
Порівняння вартості насосів однакового типорозміру свідчать, що через 
простоту конструкції відносна вартість шестеренних насосів суттєво нижче 
відносної вартості насосів інших типів. Якщо прийняти відносну вартість 
шестеренних насосів за 1, то для регульованих аксіально-поршневих цей 
показник буде 23, нерегульованих аксіально-поршневих – 14, пластинчатих – 
5, пластинчатих регульованих – 30, нерегульованих радіально-поршневих – 
74, регульованих радіально-поршневих – 94 [1 – 3]. 
 Разом з тим є і недоліки, пов’язані з їх роботою. В залежності від 
геометричних особливостей шестерень, їх взаємного розміщення, кількості 
зубів шестерень, наявність так званих замкнених об’ємів може призвести до 
нерівномірності подачі, зменшення довговічності роботи, шуму та вібрації при 
роботі, що кінцевому рахунку впливає на їх ККД. 
Шестеренні насоси за більшістю параметрів переважають інші типи 
насосів, та за деякими параметрами поступаються поршневим, а саме: 
-поступаються поршневим, за величиною робочого тиску; 
-поступаються за рівнем шуму гвинтовим насосам; 
Таким чином подальший розвиток та вдосконалення шестеренних 
насосів слід проводити в напрямку збільшення робочого тиску, зниження 
рівня шуму та пульсації подачі робочої рідини. 
 Дослідження особливостей роботи шестеренних насосів розглянуті в 
роботах вітчизняних Т.М. Башти [4 –7], А.Е. Леонова, З.Я. Лур’є [8], 
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А.Ф. Осипова [9, 10], В.Н. Прокоф’єва [11], Е.А. Рибкіна, А.А. Усова [12], 
Е.М. Юдіна [13], Ю.В. Кулєшкова [1 ,14], О.В. Бевза [15], Т.В. Руденка [16], 
Р.А. Осіна [17] та зарубіжних авторів J. Stryczek [18], K.A. Edge, M. Eaton [19], 
E. Codina [20], A. Vacca [21 – 23], J.  N. Ertürk, S. Manco, N. Nervegna [24]. та 
інших. 
 Основними напрямками в дослідженнях багатьох авторів є дослідження 
пов’язані з геометричними та конструктивними особливостями шестеренних 
насосів, гідродинамічними процесами, що відбуваються в робочій частині 
насоса, і впливом реологічних характеристик робочих рідин на ефективність 
роботи насоса, зокрема підвищення ККД. В додатку 1 представлені основні 
характеристики шестеренних насосів з зовнішнім евольвентним зачепленням, 
предметом дослідження яких є дана робота. 
Як відзначено вище, основними недоліками шестеренних насосів є 
утворення замкненого об’єму та пульсації потоку робочої рідини. Отже, для 
підвищення ефективності роботи насосів даного типу необхідне більш 
докладне вивчення поведінки робочої рідини в області зачеплення шестерень, 
характеристик потоку робочої рідини за насосом та впливу на роботу насоса 
рідин з різними реологічними властивостями. 
Поведінка робочої рідини в зоні зачеплення шестерень насоса у великій 
мірі визначається особливостями конструкції шестеренного насоса та 
геометричними особливостями його деталей. 
 
1.1. Аналіз геометричних особливостей конструкції насосів з 
зовнішнім евольвентним зачепленням. 
 
 Дослідження даного напрямку пов’язані з аналізом конструкції 
шестерень насоса і зонами, які утворюються внаслідок зачеплення шестерень 
при роботі насоса. 
 Внаслідок аналізу роботи насоса виявлено, що суттєвий вплив на 
ефективність його роботи мають так звані замкнені об’єми, що утворюються 
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внаслідок входження в зачеплення одночасно двох пар зубів. Цьому відповідає 
значення коефіцієнта зачеплення ε > 1. 
В роботі [12] відмічено, що органічною властивістю роторних насосів є 
защемлення об’єму в міжзубному просторі, що призводить до неминучих 
втрат продуктивності. Замкнений об’єм виникає в момент початку 
одночасного контактування двох пар зубів. З цієї миті рідина, замкнена у 
відсіченому міжзубному просторі, переміщується в напрямку до зони 
всмоктування. При цьому величина втрат продуктивності, зумовлена 
потраплянням рідини назад у порожнину всмоктування насоса, як це буде в 
подальшому показано, залежить від того, наскільки в конструкції насоса 
враховані всі закономірності зміни величини замкненого об’єму міжзубного 
простору. Різниця між сумарним значенням об’єму міжзубних западин 
шестерень і об’ємом рідини, що переноситься в камеру всмоктування в 
результаті утворення відсіченого міжзубного простору, характеризує 
геометричну подачу насоса. Отже, визначення геометричної продуктивності 
насоса пов’язане з дослідженням закономірностей зміни величини обсягу 
відсіченого міжзубного простору.  
В роботі [25] розглядається замкнений об’єм, що утворюється при 
одночасному зачепленні двох пар зубів ротора насоса (рис. 1.1). 
Теоретично можна уявити два випадки защемлення рідини в міжзубних 
западинах, залежно від конструктивного виконання роторів насоса. При 
беззазорному зачепленні роторів є два замкнених об’єми, при наявності зазору 
між зубами ротора – один. Розрахункова схема приведена на рис. 1.1. На основі 
цих припущень автором отримана залежність площі перерізу замкненого 
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де r0 – радіус основного кола, βs – кут зачеплення, β0 – кут профіля 
інструментальної рейки, RГ – радіус кола вершин, Rі – радіус кола западин, z – 
число зубів шестерні, h – коефіцієнт відносного зсуву інструментальної рейки, 
γe – кут тиску в точці профіля на колі вершин. 
 
В розглядаємому випадку мастила являються ньютонівськими рідинами. 
Об’єм масла при підвищенні тиску зменшується за лінійною залежністю 
 
де V – початковий об’єм масла; 
ΔV – зміна початкового об’єму; 










Δp – перепад тиску. 
Як показано на схемі (рис. 1.1) площа замкненої області визначається як 
різниця площ фігур, обмежених поверхнями зубів шестерень. За 
розрахунками, виконаними за приведеними формулами збільшення тиску в 
замкненому об’ємі для насоса НШ - 10 склало Δp=20 МПа [25]. Тиск рідини в 
замкненому об’ємі нижче через витоки масла через щілини. Проведені 
експерименти показали підвищення тиску в замкненому об’ємі в 1,5 – рази в 
порівнянні з робочим тиском насоса. 
 Час, протягом якого тиск в замкненому об’ємі досягає максимуму, сек: 
 
 
Максимальна швидкість зміни замкненого об’єму, мм3/с: 
 
Для перевірки розрахунків були виконані експерименти з визначення 
тиску в замкненому об’ємі та записані індикаторні діаграми. 
Індикаторні діаграми записані при робочому тиску 10 МПа, та 
температурі масла 50°С, для насоса НШ-10-Д показали: кут розповсюдження 
зони низького тиску φнд=149°, кут розповсюдження перехідної зони φп=19 , і 
зони високого тиску φвд=192°. Підвищення тиску в замкненому об’ємі вказує 
на необхідність збільшення перерізу розвантажувальних канавок. 
 В ході досліджень виявлено, що при збільшенні робочого тиску до 20 
МПа зона високого тиску збільшилась на 2%. Зі збільшенням числа обертів 
ротора від 1600 до 2000 на хвилину перехідна зона збільшилась майже в 2 рази, 
а зона високого тиску зменшилась на 6 – 10%. 
 Подальше збільшення швидкості обертання роторів призводить до 
виникнення гідравлічного удару при переході міжзубної впадини з зони 























вищім, ніж в зоні нагнітання. Удар виникає при незаповненні рідиною 
міжзубної западини та потраплянні в неї повітря. 
 В роботі [26] вказано, що при коефіцієнті перекриття ε >1, утворюються 
замкнені об’єми западин ведучої та веденої шестерень. 
 Для запобігання розрідження або високого тиску застосовують 
розвантажувальні канавки, які підводять або відводять рідину. Тиск в 
западинах, пульсація потоку та подача насоса залежать від швидкості зміни 
об’ємів западин, схеми та розмірів розвантажувальних канавок та величини 
бічного зазору між неробочими поверхнями зубів. 
 Точна формула для визначення мінімальної теоретичної подачі насоса 
отримана лише для окремого випадку, а саме коли обидві шестерні є 
однаковими. На рис. 1.2 представлена схема визначення замкненого об’єму, 
використана автором роботи [26]. На схемі показано шестерні насоса z1 та  
z2 з радіусами вершин Re, початковими радіусами R, та основними 
радіусами R0.  
 Швидкості зміни об’єму, визначенні в статті для кожної западини, 
дозволили отримати для будь-якої схеми розвантажувальних канавок при 
наявності або відсутності бічного зазору точні формули для теоретичної 
подачі насоса, а також наближені формули для додаткового тиску в западинах 
зубів. 




 Зміна площі западини відбувається через відносне переміщення зуба 
спряженої шестерні. 
 Зміну окремих об’ємів замкненого об’єму в часі можна визначити у 
вигляді: 
де V1=bF1; V2=bF2 – об’єми западин, ω1, ω2 – кутові швидкості обертання 
шестерень, u – відстань точки контакту зубів від полюсу зачеплення N, b – 
ширина шестерні. 
При наявності достатньо великого зазору западини утворюють єдиний 
об’єм, швидкість зміни якого не залежить від товщини зуба, а саме: 
 
 
В роботі автор робить висновок, що при беззазорному зачепленні подача 
насоса буде мінімальною, якщо западини весь час з’єднані з областями 
всмоктування чи нагнітання, а максимальною, якщо відключення западин від 
області нагнітання відбувається в моменти, коли об’єми западин мінімальні. 
Визначено, що при низькому тиску рідини на вході в насос заповнення 
замкнених об’ємів при їх розмиканні може бути ускладненим, особливо у 
випадку беззазорного зачеплення. 
 Згідно роботи [9] при тиску нагнітання більше 15 МПа, тепловий потік 
може зростати настільки, що шестерні розігріваються до температури кипіння 
робочої рідини. В цьому випадку на поверхні зубів шестерень в камері 






























































Виникаючі при кипінні газові бульбашки миттєво схлопуються, при цьому 
дискретний характер їх руху викликає додатковий опір на всмоктуванні в 
порівнянні з опором при потоці однорідної рідини. Періодично виникаючий 
додатковий опір призводить до коливань подачі, тиску нагнітання та 
зниженню об’ємного ККД насоса.  
Подібні бульбашки виникають і внаслідок виникнення кавітації в 
замкненому об’ємі між шестернями насоса. 
Значні коливання тиску в западинах шестерень призводять до 
зношування ущільнюючих деталей та шестерень. 
В роботі [27] вказано, що на величину втрат на всмоктуванні великий 
вплив має наявність в рідині газової складової. 
Експерименти показали, що присутність повітря в рідині погіршує умови 
заповнення робочих камер. Із замкненого об’єму деякий об’єм рідини 
переноситься назад в камеру всмоктування, де повернене з рідиною повітря 
розширюється, займаючи частину об’єму, зменшує ступінь заповнення 
міжзубних западин. 
Зі зниженням абсолютного тиску на вході в насос об’ємний вміст повітря 
збільшується, кількість рідини зменшується, що призводить до зниження 
об’ємного ККД. Відмічено, що компресія рідини в западинах між зубами може 
виникати внаслідок беззазорного зачеплення, при якому відбувається щільне 
замикання рідини в западині зубом, що входить в неї, а також внаслідок 
одночасного зачеплення двох (або декількох пар зубів). 
В результаті компресії рідини виникають великі навантаження на 
шестерні, що призводить до зношування зубів та перевантаження вала та 
підшипників. 
Вакуум, що утворюється в западині при виході зубів з зачеплення, також 
негативно впливає на роботу насоса, оскільки при цьому відбувається 
виділення з рідини пари та розчиненого в ній повітря, тобто виникає кавітація. 
В роботах Т.М Башти [4 – 7] розглядаються випадки утворення 
замкненого об’єму в шестеренному насосі з зовнішнім зачепленням та 
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компресія рідини в западинах шестерень (рис. 1.3). Частина рідини може 
запиратися в западинах між зубами, в результаті чого в западинах виникає 
висока компресія рідини, яка викликає додаткове навантаження на 
підшипники та призводить до втрат потужності та нагріву рідини.  
 При компресії, яка виникає внаслідок беззазорного зачеплення об’єм 
замкненого простору буде найменшим при положенні зуба, симетричному 
відносно міжцентрової лінії. Ступінь щільності затвора залежить від 
герметичності контакту в точках c і d. Якщо верхня шестерня ведуча, то точка 
c, в якій відбувається силовий контакт зубів, є основним затвором і точка d, 
розміщена на стороні неробочих профілів, вторинним затвором. Щільність 
вторинного затвора залежить від величини зазора s між зубами по нормалі до 
профілю зуба. Отже чим менша величина цього зазору, тим більш ймовірна 
можливість компресії рідини. 
При беззазорному зачепленні рідина запирається в западині в момент, 
коли центр останньої знаходиться під кутом α-π/2 від міжцентрової лінії 
(рис. 1.4). 
В роботі [13] вказано, що при входженні в зачеплення другої пари зубів 
утворюється замкнений об’єм рідини, який, при подальшому обертанні, 
спочатку зменшується, так, що в цій зоні створюється підвищений тиск, а 
потім збільшується.  




Якщо конструкція насоса не передбачає ніяких розвантажувальних 
пристроїв, то в період зменшення замкненого об’єму виникнуть витоки 
робочої рідини через зазори, які являються досить значними опорами. 
 
Схема на рис. 1.5 показує випадок беззазорного зачеплення, коли контакт 
відбувається як з робочої так і з неробочої сторони профілю зуба. В цьому 
випадку весь замкнений об’єм 
розділяється на дві частини, причому 
потрібно розглядати зміну об’єму між 
точкою зачеплення та точкою контакту 
неробочої сторони профілю зуба. Цей 
об’єм буде зменшуватись від початку 
зачеплення в точці А до моменту 
співпадіння осі западини ведучої 
шестерні з віссю спряженого зуба веденої 
шестерні. 
Проведений аналіз особливостей 
шестеренних насосів з різними типами 
зачеплень представлений в додатку 2. 
Таким чином в шестеренному насосі 
може спостерігатися як беззазорне 
Рисунок 1.4 – Схеми запирання рідини в западинах шестерень при 
беззазорному зачепленні [13] 
Рисунок 1.5  Початок зачеплення 
(I) та положення мінімального 




зубчате зачеплення так і зачеплення з бічним зазором. Відмінності полягають 
в положенні, при якому виникає замкнений об’єм, та його розмірі. За 
останніми дослідженнями переважним є беззазорне зачепленя. Проте в обох 
випадках в замкненому об’ємі створюються передумови для виникнення 
кавітації. 
 
1.2 Про можливу появу кавітації в замкненому об’ємі 
 
Характеристики рідини в замкненому об’ємі та аналіз якості поверхонь 
шестерень та інших деталей насоса (рис. 1.6) після їх тривалої експлуатації 
побічно підтверджує можливість існування кавітації в замкненому об’ємі. 
Як відомо [28 – 31] гідродинамічна кавітація виникає в зонах, де різко 
зменшується тиск рідини і з’являються умови пароутворення. 
 
  а) б) 
Рисунок 1.6 – Приклади руйнування поверхонь деталей шестеренного 
насоса: 
а – шестерня насоса з наслідками кавітаційної ерозії [32], б – 
пошкодження компенсаційної торцевої пластини [33] 
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Для води такі умови характеризуються тиском 0,03 атм. Для мастил з 
різними реологічними характеристиками момент кавітації може наступати при 
інших умовах. Внаслідок цього виникає каверна і відбуваєтсья процес 
формування та схлопування бульбашки. 
Саме такі умови спостерігаються в замкненому об’ємі шестеренного 
насоса, де при певних тисках (розрідження і надлишковому) на вході і виході 
насоса відбувається процес активного утворення і схлопування бульбашок, 
тобто з’являється кавітаційна зона. 
 Кавітаційна бульбашка, рухаючись з потоком рідини в область з вищим 
тиском, схлопується створюючи ударну хвилю. Це призводить до кавітаційної 
корозії – руйнування поверхні металу, спричинене одночасною дією ударних 
тисків у рідині (тріскання бульбашок, каверн) і корозії або кавітаційного 
зношування як різновиду механічного зношування. 
Кавітація викликає також додаткову вібрацію обладнання, збільшення 
рівня шуму, зменшення ККД і, таким чином, зменшення ефективності роботи 
гідравлічного обладнання, зокрема насосів.  
Поява кавітації залежить від багатьох факторів, серед яких в’язкість 
робочої рідини, коефіцієнт поверхневого натягу, температура, чистота, вміст 
нерозчиненого газу в рідині, та ін.  
Існуючі теоретичні дослідження, щодо виникнення кавітації в 
замкненому об’ємі шетсеренного насоса потребують експериментальної 
перевірки, в зв’язку з цим виникає необхідність планування такого 
експерименту, який би дозволив відповісти на питання зон виникнення 
кавітації та її інтенсивності. 
Візуалізація потоку дала б можливість виявити наявність каверни в 
замкненому об’ємі шестеренного насоса, визначити місця її появи, положення 
шестерень, та умови роботи насоса при яких вона виникає та схлопується. 
Спроба дослідження зроблена в роботі [19], де було досліджено роботу 
паливного авіаційного насоса, в якості робочої рідини використано керосин. З 
наявних результатів (рис. 1.7) важко оцінити умови зародження кавітації та 
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визначити вплив умов роботи насоса на її появу. Також практичну цінність має 
дослідження роботи шестеренних насосів, що використовуються в системах 
гідропривода, та при роботі з гідравлічними маслами. 
 
Для боротьби з можливою появою кавітації робочої рідини в 
замкненому об’ємі та компресією застосовуються різноманітні методи. Метою 
їх застосування є керування характеристиками потоку в замкненому об’ємі. 
Але разом з тим вони можуть призводити до зниження ефективності роботи 
насоса, тому для вдосконалення насосів даного типу необхідно провести їх 
аналіз. 
 
1.3. Методи конструктивної реалізації зміни характеристик потоку в 
замкненому об’ємі 
 
В літературі представлені матеріали, автори яких звертають велику увагу 
на одну з важливіших проблем шестеренних насосів, пов’язаних з утворенням 
замкнених об’ємів, як негативним явищем. Як відомо, розміри замкнених 
об’ємів пов’язані з конструкцією насоса і їх існування суттєво впливає на ККД. 
Розмір такого об'єму є змінною величиною, а їх існування може призводити 
до компресії (при зменшенні об’єму) і кавітації (при збільшенні об’єму) 
робочої рідини. [7, 12, 13] Ці процеси негативно позначаються на тривалості 
роботи насоса (виникають ударні навантаження на шестерні і підшипники 
Рисунок 1.7 – Експерименти з візуалізації роботи паливного шестеренного 




насоса, відбувається кавітаційний знос зубів), і його експлуатаційних 
характеристиках (збільшується рівень пульсацій подачі робочої рідини і  
 
рівень шуму, знижується ККД, внаслідок збільшення перетоків рідини з 
камери нагнітання в камеру всмоктування) [11]. 
Для усунення вищенаведених процесів застосовують різні методи, які 
спрямовані на відведення рідини із замкнутого об'єму під час його збільшення, 
для запобігання компресії і підведення рідини під час росту величини об'єму, 
що повинно перешкоджати виникненню кавітації. 
Найбільш поширеним методом є виконання канавок в бічній кришці 
насоса [4, 7, 12, 13]. 
На схемі, наведеній на рис.1.8, канавки К, виконані в бічній кришці насоса 
з’єднують зменшуваний замкнутий об’єм з камерою нагнітання, а 
збільшуваний – з камерою всмоктування. Розташування канавок вибирається 
таким, щоб камери нагнітання і всмоктування не з'єднувалися між собою, і 
забезпечувалося деяке позитивне перекриття. 
Роз'єднання замкнутого об'єму і камери нагнітання має відбуватися в 
момент, коли величина об'єму близька до мінімального значення, а з’єднання 
Рисунок 1.8 – Схема розвантаження замкненого об’єму за 




з порожниною всмоктування в момент, коли замкнутий об'єм починає 
збільшуватися від мінімального значення. 
Таким чином, замкнутий об'єм з'єднується з камерою всмоктування при 
зменшенні, і з зоною всмоктування при збільшенні. 
Ще один можливий варіант канавок [5] представлено на рис. 1.9. 
 Рекомендується, для насосів, які працюють при низьких тисках, щоб 
канавки забезпечували сполучення замкненого об’єму при зменшенні його 
величини з камерою нагнітання. В насосах, що працюють при високому тиску 




 За твердженням авторів форма розвантажувальних канавок. що 
приведена в роботі [34] (рис. 1.10) дозволяє знизити тиск в замкненому об’ємі 
під час фази компресії робочої рідини. Проте в роботі не досліджено 
ефективність запропонованих канавок в боротьбі з кавітаційними явищами, та 
їх вплив на ККД насоса. 




Іншим способом усунення утворення замкненого об’єму є зменшення 
товщини зуба шестерні [4]. З рисунку 1.11 видно, що замкнений об’єм досягає 
мінімального значення при положенні зуба, яке симетричне відносно 
міжцентрової лінії О-О. 
 
Якщо зменшити товщину зуба, то при цьому зникне контакт в точці с, 
тобто з’явиться зазор s. Утворення замкненого об’єму в цьому випадку не 
Рисунок 1.10 – Схема розвантажувальних канавок [15] 
Рисунок 1.11 – Метод усунення утворення замкненого об’єму шляхом 
зменшення товщини зуба. а – утворення замкненого об’єму, обмеженого 
контактом шестерень в точках с і d; б – відсутність замкненого об’єму при 
зменшенні товщини зуба; в – положення при якому утворюється замкнений 
об’єм у випадку зубців зі зменшеною товщиною.[4] 
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відбувається. Однак при більшому значенні коефіцієнта перекриття ε, яке для 
переважної більшості насосів більше 1 та щільному контакті другої пари зубів 
буде спостерігатися компресія робочої рідини, але в меншій мірі. Отже даний 
спосіб не є достатньо ефективним. Крім того зменшення товщини, а отже і 
об’єму зуба призводить до зменшення об’єму робочої рідини, яка витісняється 
з міжзубної западини, що в свою чергу призводить до зниження коефіцієнту 
подачі насоса. 
Основними методами зменшення чи ліквідації замкнених об’ємів є 
утворення розвантажувальних канавок, що з’єднують замкнений об’єм з 
камерою нагнітання та (або) камерою всмоктування, зменшення товщини 
зубів шестерень, зниження коефіцієнту перекриття зубчатого зачеплення до 
рівня ε = 1 шляхом збільшення міжцентрової відстані, використання зубчатого 
зачеплення з асиметричною лінією зачеплення, що досягається використанням 
шестерень з різним числом зубів, або різним значенням коефіцієнта 
профільного зміщення. 
Недоліки цих методів полягають в тому, що при утворенні 
розвантажувальних канавок збільшуються перетічки робочої рідини з зони 
нагнітання в зону всмоктування, що призводить до зниження ККД, а також не 
усувається утворення замкненого об’єму, а лише зменшується його вплив на 
роботу насоса; при зменшенні товщини зубів шестерень погіршуються умови 
роботи зубчатого зачеплення. 
Таким чином з’ясовані причини утворення замкнених об’ємів в 
шестеренинх насосах з зовнішнім евольвентним зачепленням та розглянуті 
деякі існуючі методи запобігання їх утворення. Вищезгадані методи не 
забезпечують усунення утворення замкненого об’єму та знижують ККД 
насоса. Визначено, що в замкненому об’ємі можуть виникати явища компресії 
та кавітації робочої рідини, які є додатковими чинниками пульсацій тиску та 
подачі робочої рідини. Для оцінки величини впливу цих явищ на 




1.4. Аналіз досліджень пульсацій подачі та тиску рідини в лініях 
шестеренного насоса 
 
Експериментальні дослідження роботи шестеренних насосів показали, 
що однією з основних їх особливостей є існування пульсацій тиску і подачі [7, 
24]. 
Виникнення коливань робочого середовища в гідравлічних системах 
пов’язане з недосконалістю робочого процесу нагнітаючих пристроїв, 
вихроутворенням в потоках рідини, автоколивальними процесами в елементах 
автоматики та контрольно-розподільчих елементах [27]. 
Кількісне та якісне дослідження фізичної картини виникнення коливань, 
визначення основних причин утворення окремих складових спектра та 
залежності величини амплітуд та складу спектра частот від характеристик 
системи є основним етапом в рішенні задачі усунення коливань. 
Розміри (амплітуда і частота) таких коливань залежать від ряду факторів, 
таких як частота обертання, геометричні розміри, особливості конструкції та 
ін. 
Найбільш ефективним шляхом усунення коливань є боротьба з 
коливаннями в самому джерелі. Для цього необхідне глибоке вивчення 
робочих процесів, які пов’язані з першопричинами виникнення коливань та 
знаходження способів вдосконалення системи. Успіхи в питаннях зниження 
коливань в джерелі призводять до створення систем, що, як правило, мають 
більший ресурс та вищу надійність. [28] 
Миттєва подача рідини шестеренним насосом є періодичною функцією з 
періодом, рівним z 2 . Форма періодичної кривої залежить від ряду 
факторів і в першу чергу від коефіцієнта перекриття. Пульсація потоку рідини 
насосом, в якому відсутня компресія рідини, за один оберт відбувається з 
частотою, що рівна кількості зубів ведучої шестерні, тобто повторюється при 
повороті шестерні на кут, що відповідає одному кроку (рис. 1.12). 
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Амплітуду коливань подачі, яка дорівнює різності між найбільшим та 
найменшим миттєвими її значеннями, можна визначити для прямозубих 









де b – ширина шестерні, r0 – радіус основного кола шестерні, ε – 
коефіцієнт перекриття, z, ω – число зубів та кутова швидкість ведучої 
шестерні. 
Головною причиною пульсацій тиску робочої рідини є пульсації, 
спричинені нерівномірністю подачі об’ємного насоса. Також причинами є 
гідродинамічні процеси у гідроапаратах, викликані спрацюванням та 
коливанням рухомих елементів під дією змінних гідродинамічних сил 
внаслідок дії пульсуючого потоку. Крім того пульсація робочої рідини може 
бути спричинена через кавітаційні та турбулентні явища, які мають місце в 
насосах гідросистем [4 – 7, 15, 35, 37]. 
 а) б) 
Рисунок 1.12 – Пульсації подачі та тиску шестеренного насоса. а – 
залежність амплітуди пульсацій від кількості зубців шестерні; б – пульсація 
подачі в залежності від кута повороту шестерні та положення точки 
контакту зубців на лінії зачеплення.[5, 13] 
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Коливання витрати робочої рідини на виході з насоса внаслідок опору 
потоку спричиняють відповідні пульсації тиску, частота яких визначається 
залежністю: zf  , 
де ω – частота обертання вала насоса; z – кількість робочих камер насоса. 
Амплітуда пульсацій тиску робочої рідини залежить від типу насоса, 
опору гідравлічної системи, яка визначає рівень тиску на його виході, та для 
більшості об’ємних насосів становить 3…5%. 
Реальна форма пульсацій тиску в гідроагрегатах має складний характер. 
Однак порівняння гармонік пульсацій тиску робочої рідини показало, що вищі 
гармоніки на порядок менші від першої, тому, на попередніх стадіях 
розрахунку ними можна знехтувати та розглядати процес пульсацій, як 
моногармонічний. 
Для шестеренного насоса залежність для розрахунку витрати можна 
записати [37]: 




































r    ;2 kmmmzD ШГ   kmmzs Ш 2  
де ωН – кутова швидкість приводного валу насоса; φ(t) – кут повороту валу 
насоса; ρ – радіус основної розгортки кола; zш – число зубів шестерні; k – 
коефіцієнт корегування шестерні; m – модуль шестерні; b – ширина 
шестерні.[7] 
В шестеренному насосі частота та амплітуда пульсацій пов’язана з 
кількістю зубів шестерень. Зі збільшенням кількості зубів зростає частота 
пульсацій та знижується їх амплітуда, однак разом з тим шестерні з більшою 
кількістю зубів мають більші габарити при рівних значеннях робочого об’єму 
насоса (рис. 1.13). На цьому рисунку представлені три схеми насосів, що 
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різняться кількістю зубів та модулем зачеплення шестерні, маючи при цьому 
однакову величину теоретичної подачі. 
Аналізуючи ці схеми автор в роботі [4] розглянув пульсацію подачі, яка 
створюється шестеренним насосом. Вказано, що подача рідини носить 
пульсуючий характер і є періодичною функцією, з періодом, що дорівнює 
β=2π/z , тобто пульсація подачі повторюється при повороті шестерні на кут, 
що відповідає одному кроку (за один оберт відбувається число коливань, що 
рівне числу зубів ведучої шестерні). 
Форма періодичної кривої пульсації залежить від ряду факторів, в першу 
чергу від коефіцієнту перекриття та тиску рідини. 
Фактична нерівномірність подачі значно перевищує розрахункову, 
внаслідок зворотного потоку робочої рідини в камери насоса при переході їх з 
області всмоктування в область нагнітання, причому ця додаткова пульсація в 
залежності від повноти заповнення робочих камер може значно перевищувати 
розрахункову. 
На рис.1.14 а приведено графік пульсацій насоса з коефіцієнтом 
перекриття ε=1, а на рис 1.14 б – з коефіцієнтом перекриття ε=1,36. З графіків 
видно, що нерівномірність пульсацій значно зростає зі збільшенням значення 
коефіцієнта перекриття. Різка зміна подачі відбувається в момент входження 
в зачеплення другої пари зубів. 
Пульсація подачі рідини викликає пульсацію тиску, причому внаслідок 
інерції рідини та високого модуля пружності, амплітуда пульсацій тиску, 
особливо при високій герметичності насоса, може значно перевищувати 
амплітуду пульсацій подачі. 







Побудована модель шестеренного насоса з зовнішнім евольвентним 
зачепленням, яка дозволяє вивчати вплив кавітаційних явищ на роботу насоса. 
За результатами моделювання отримані залежності тиску в міжзубній западині 
при різних значеннях частоти обертання шестерень та тиску в лінії нагнітання. 
Досліджено вплив пульсації в камері всмоктування на тиск в міжзубній 
западині (рис. 1.13). Було прийнято, що пульсації в камері всмоктування 
мають періодичний синусоїдальний характер, який описано наступним 
рівнянням: 
Рисунок 1.13. Порівняльні габарити шестеренних насосів з однаковою 
подачею в залежності від кількості зубів [4] 
Рисунок 1.14.Графіки пульсацій подачі шестеренного насоса 




де ω та φ частота та фаза пульсацій відповідно. 
Припущення є близьким до виміряних пульсацій (рис. 1.15). 
Моделювання тиску в камері нагнітання показало, що при пульсації тиску в 
камері нагнітання можливе зниження тиску в замкненому об’ємі до рівня, при 
якому спостерігаються кавітаційні явища. 
На величину пульсацій впливає кількість зубів на ведучій та веденій 
шестерні насоса. В статті [39] приведені результати досліджень шестеренного 
насоса з різною кількістю зубів шестерень. Показано, що у випадку, коли 
кількість зубів на ведучій шестерні більша ніж на веденій, амплітуда пульсацій 
подачі буде меншою ніж у протилежному випадку (рис. 1.16). 
Таким чином виявлено, який характер мають пульсації тиску і витрати 
та подані рекомендації, щодо їх розрахунку. Але природа пульсацій до 
теперішнього часу повністю не виявлена. Існують міркування, щодо впливу на 
пульсації частоти обертання шестерень, геометрії зубів, впливу замкненого 
об’єму і т.п., разом з тим конкретних пропозицій досі не існує. 
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Ще одним фактором, який впливає на величину пульсацій подачі та тиску 
насоса є реологічні характеристики застосовуваних в гідравлічних системах 
робочих рідин, тому потрібно розглянути зразки робочих рідин та вплив їх 
характеристик на роботу насоса та параметри потоку за насосом. 
 
1.5. Аналіз впливу реологічних властивостей робочих рідин на роботу 
шестеренного насоса 
 
Як показано в роботах [4, 6, 40] утворення замкнених об’ємів та 
поведінка рідини в замкненому об’ємі можуть суттєво залежати від 
реологічних і фізико-механічних властивостей робочої рідини. 
Суттєве значення мають такі параметри рідини, як в’язкість, густина, 
температура, схильність рідини до деструктуризації за певних умов, особливо 
це важливо для випадків, коли тиск і температура в замкненому об’ємі 
досягають певних критичних значень, що може привести до порушення 
суцільності середовища. 
Рисунок 1.16. Форма пульсацій теоретичної подачі шестеренного насоса з 
шестернями з різною кількістю зубців. N1 – ведуча шестерня, N2 – ведена 
шестерня [31]. 
 


















Як відомо [5, 41] робочі рідини (мастила, емульсії та інші в’язкі 
середовища) для яких використовуються шестеренні насоси за своїми 
реологічними властивостями можуть бути віднесені як до ньютонівських, так 
і до неньютонівських рідин. В роботі [42] представлена характеристика деяких 
з цих рідин. Основні показники деяких найбільш вживаних рідин представлені 
в таблиці 1.1. 
Більшість з цих рідин є ньютонівськими рідинами. Для яких в’язкість μ 
може бути функцією від температури чи тиску. Але використання полімерних 
присадків призводить до того, що рідини починають проявляти аномалію 
в’язкості, тобто μ ≠ const. Поведінка таких рідин в зонах витрат (щільові зазори 
та ін.) може суттєво впливати на гідравлічний ККД, величину гідравлічного 
тертя та ін. Як показали дослідження [41, 43 – 45] до неньютонівських рідин 
можуть відноситись середовища, отримані на базі нафтопродуктів (мазути. 
бітуми, солідол та ін.). Існує ряд формул, які дозволяють визначити в’язкість 
таких середовищ [41, 45], серед них може бути представлена формула μ=KMn, 
де K і n – сталі, що залежать від властивостей високомолекулярних з’єднань. 
До неньютонівських середовищ можна також віднести змащувально-
охолоджувальні середовища, емульсії, розчини та розплави полімерів. В 
залежності від реологічного закону, якому вони підкоряються можна 
визначити і гідравлічні втрати енергії. 
Зрештою, при використанні насосів даного типу необхідно враховувати 
і вимоги, які висуваються до рідин, що використовуються в гідравлічних 
системах та транспортуються насосами даного типу. В таблиці 1.2 [41], 
приведені вимоги, що висуваються до робочих рідин гідравлічних приводів. 
Таким чином шестеренні насоси, в залежності від галузі їх використання 
можуть працювати як з ньютонівськими, так і з неньютонівськими рідинами. 
В дослідженні розглядається гідравлічний насос, що працює з ньютонівськими 
рідинами. В якості робочої рідини для проведення досліджень було обрано 









В’язкість, мм2/с, при температурі, 
°С 
Температура, °С 










20-23  10 4,5-5,0 -70 92 
МГ-30 - - -  30 - -35 190 
И-ЗОА - - -  28-33 - -15 180 
Т46    44-88   -10 195 
ТП-30    
41,4-
50,6 
  -10 190 
ИСп-40    
34,2-
40,5 
    
HLP 68 0,876   69  9 -24 250 
HDZ 46 0,874   46  8,16 -42 228 
 
Характеристики мастила типу HLP 68 різних виробників, яке 
використовувалось при експериментальному дослідженні шестеренного 
насоса наведені в таблиці 1.3. 
 З робіт [30 – 33, 42, 46] відомо, що фізичні властивості рідини впливають 
на момент виникнення кавітації та процес схлопування кавітаційних 
бульбашок. Зокрема тиск, що виникає в рідини при схлопуванні бульбашки, 
прямо пропорційний густині, що є важливим фактором при оцінці руйнівної 
дії кавітації. 
 Для боротьби з кавітаційною ерозією використовують наступні 
засоби [46]: 
- використання кавітаційно стійких матеріалів; 




Інтенсивність руйнуючого кавітаційного впливу на матеріал та ерозії 
залежить від реологічних характеристик робочої рідини. 
Таблиця 1.2 




Вплив в’язкості проявляється як демпфування та пов’язаний з 
дисипацією механічної енергії в процесі росту та схлопування бульбашки. 
Можна припустити, що підвищення в’язкості призведе до зменшення 


























































Вплив на людину 
В’язкість та 
реологічний закон 































Таблиця 1.3.  
 





















Lotos oil HLP 68 - 68 -  -30 246 
ТНК Гидравлик 
HLP-68 











- 68 8,55 - -22 240 
Exrate 
Lube HLP 68 
- 68 8,7 879 -25 220 
Eurol® Hykrol 
HLP 68 
























Rando HDZ 46 
Chevron 
- 46 8,2 - -45 216 
Rando HDZ 46 
Caltex 
- 46,7 8,3 860 -47 216 
Rando HDZ 46 
Texaco 
- 46 8,16 874 -42 228 
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Дисипація енергії буде залежати від швидкості деформації, що 
супроводжує ріст та схлопування бульбашки, а також від коефіцієнту в’язкості 
рідини. 
Було виявлено [30], що в’язкість суттєво впливає на сповільнення росту 
та схлопування каверни. Крім того встановлено, що збільшення в’язкості 
призводить до зменшення відносної деформації, а при замиканні каверни 
поблизу твердої стінки суттєво впливає на деформацію порожнини та 
швидкість руху її стінок. 
Отже, для розрахунку моменту виникнення кавітації та сил впливу на 
поверхню при схлопуванні бульбашок, необхідно знати величину густини та 
коефіцієнту в’язкості робочої рідини. Фізичні властивості рідини суттєво 
залежать від температури, тому потрібне проведення дослідження з 
визначення в’язкісно-температурної характеристики рідини в робочому 
діапазоні температур. 
Враховуючи наведене уявлення про виникнення кавітації шестеренні 
насоси бажано використовувати при роботі з рідинами з підвищеною 
в’язкістю та при відносно невисоких температурах. 
Проведений аналіз існуючих досліджень роботи шестеренних насосів 
дав можливість зробити висновки, що в основному напрямки досліджень 
пов’язані з конструктивними розробками шестеренних насосів і виявленням 
факторів, що впливають на їх характеристики, проведенням теоретичних та 
експериментальних досліджень, пов’язаних з природою виникнення 
пульсаційних особливостей зміни тиску і подачі з часом, а також виявленням 
впливу реологічних властивостей робочих рідин на показники роботи насоса. 
На жаль, в більшості випадків проведених експериментальних і 
теоретичних досліджень повністю не розкрита природа поведінки рідини в 
робочих областях насоса з екстремальними умовами, зокрема в зоні 
замкненого об’єму і зонах за та перед ним. 
Проведення візуалізації потоку на таких ділянках насоса дало б 
можливість підтвердити існування кавітації в замкненому об’ємі, визначити 
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умови її виникнення, оцінити розмір виникаючих кавітаційних областей, 
розкрити природу наявності пульсацій. Ці дані дозволять визначити можливі 
методи зниження інтенсивності кавітації та з’ясувати шляхи покращення 
конструкції робочих елементів насоса. 
Мета і завдання дослідження. 
Метою роботи є покращення експлуатаційних характеристик та 
підвищення терміну експлуатації шестеренного насоса за рахунок зменшення 
або усунення кавітаційних явищ в його робочих порожнинах. 
Для досягнення зазначеної мети в роботі поставлені наступні задачі: 
 провести аналіз конструкцій та особливостей роботи шестеренних 
насосів з зовнішнім евольвентним зачепленням з метою виявлення їх недоліків 
та можливостей покращення експлуатаційних характеристик; 
 розробити методику проведення візуалізації гідродинамічних 
процесів в замкненому об’ємі шестеренного насоса на основі 
експериментального стенду для фізичного моделювання; 
 провести реологічні дослідження робочих рідин, які 
використовуються в системах гідроприводу, з метою з’ясування впливу 
реологічних характеристик рідини на кавітаційні процеси; 
 визначити умови виникнення кавітації в замкненому об’ємі при 
характерних стадіях зачеплення шестерень та її вплив на пульсації тиску; 
 розробити методики математичного моделювання пульсаційного 
потоку на виході з насоса з метою розрахунку швидкостей і напружень в 
пульсуючому потоці рідини; 
 на основі проведених досліджень розробити рекомендації щодо 
усунення кавітаційних явищ та покращення експлуатаційних характеристик 





ЕКСПЕРИМЕНТАЛЬНИЙ МЕТОД ВІЗУАЛІЗАЦІЇ ПОТОКІВ В РОБОЧІЙ 
ЧАСТИНІ ШЕСТЕРЕННОГО НАСОСА 
 
2.1. Експериментальний стенд для вивчення гідродинаміки потоку в 
робочих камерах та замкнутому об’ємі шестеренного насоса 
 
Дослідженням роботи шестеренних насосів присвячені роботи багатьох 
дослідників. Важливим питанням є вивчення закономірностей утворення 
замкненого об’єму між шестернями та його вплив на показники насоса. Як 
розглянуто в першому розділі в більшості робіт для визначення характеристик 
замкненого об’єму використовується теорія евольвентного зачеплення, за 
якою можна визначити положення шестерень в яких утворюється замкнений 
об’єм, його розміри. Проте в роботах не розглянуто як замкнений об’єм 
взаємодіє з потоком рідини в насосі, та яким чином впливає на характеристики 
потоку на виході насоса. 
Такий підхід не дозволяє в повній мірі дослідити процеси, що мають місце 
при роботі шестеренного насоса та їх вплив на потік. 
Одним з методів дослідження потоків рідини є візуалізація потоку- 
прийом, що дозволяє спостерігати потік рідини чи газу безпосередньо або за 
допомогою оптичного пристрою.  
Для дослідження потоків використовуються як безпосереднє 
спостереження, так і різноманітні оптичні методи, які дозволяють спостерігати 
те, що не є доступним при безпосередньому спостереженні. 
Використовуються, наприклад, швидкісне фотографування, інтерференційні 
та рефракційні методи. Інтерференційні та тіньові прилади є громіздкими та 
дорогими пристроями, тому використовуються порівняно рідко. 
Візуалізація використовується для встановлення якісних характеристик, 
в тому числі наявності і форми областей відриву примежевого шару, вихорів і 
стрибків ущільнення, спектру потоку, стану потоку (ламінарний або 
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турбулентний, стаціонарний або нестаціонарний). У аеродинамічному 
експерименті для візуалізації застосовуються методи підфарбованих цівок, 
трасуючих частинок, ниток, крапель рідкої плівки, каолінового покриття 
поверхонь, парового екрану (лазерного ножа), а також оптичні методи 
дослідження течій. До переваг візуалізації можна віднести відсутність впливу 
вимірювальних приладів при спостереженні на потік. 
Вибраний метод дослідження потоку за допомогою швидкісної 
відеозйомки дозволяє спостерігати швидко перетікаючі процеси, утворення та 
розкриття замкненого об’єму та взаємодії з потоком. 
Метою дослідження є визначення впливу замкненого об’єму на потік 
рідини в насосі. При дослідженні вирішувались наступні задачі:  
- визначення миттєвого тиску в лінії всмоктування та нагнітання; 
- дослідження впливу температури робочої рідини на характер потоку; 
- визначення впливу частоти обертання на характер потоку; 
- визначення впливу розвантажувальних канавок на потік в насосі. 
В ході експерименту було досліджено роботу насоса в різних режимах. 
Було розглянуто роботу насоса за умов розрідження в камері всмоктування 
(- 0,05 МПа), нормального тиску (0 МПа), та надлишкового тиску (0,05 МПа). 
Тиск в лінії нагнітання підтримувався на рівні 0,25 МПа, 0,5 МПа та 1,5 МПа. 
Також було розглянуто вплив температури робочої рідини на роботу насоса. 
Для порівняння виконано експерименти при температурі робочої рідини 25°С 
та 50°С при однакових інших умовах. Як відомо частота пульсацій потоку 
залежить від частоти обертання шестерень, тому для розгляду особливостей 
потоку було проведено досліди при частоті обертання 500 та 1000 об/хв. 
Проведення експерименту на моделі насоса з розвантажувальними канавками 
в корпусі та без них дозволило визначити як впливають канавки на 
характеристики роботи насоса. Умови роботи при яких було досліджено 
роботу насоса приведені в таблиці 2.1. 
Дослідження шестеренного насоса з зовнішнім евольвентним 
зачепленням були проведені на базі Вроцлавського політехнічного 
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університету. Експериментальний стенд, призначений для дослідження 
гідравлічних машин, дозволяє вимірювати миттєві значення тиску в лініях 
Таблиця 2.1 Умови роботи насоса при яких проводились дослідження  
Тиск в лінії 
всмоктування, 
МПа 








-0,05 ;0; 0,05 0,25; 0,5; 1,5 25; 50 500; 1000 
 
всмоктування та нагнітання, а також проводити високошвидкісну відеозйомку 
процесів, які мають місце при роботі гідромашин. В даному випадку було 
створено експериментальну модель шестеренного насоса з зовнішнім 
зачепленням, корпус та кришка якого виконані з прозорого матеріалу – 
органічного скла, що дозволяє спостерігати гідродинамічні процеси, що 
відбуваються всередині корпуса насоса при його роботі. Досліджуваний насос 
приводиться в рух за допомогою електричного двигуна, що керується 
частотним перетворювачем, частота обертання вала якого регулюється в 
широкому діапазоні. Гідравлічна частина стенду містить насосну станцію, що 
дозволяє задавати тиск на вході в досліджуваний насос та задавати величину 
температури робочої рідини в системі. [47, 48] На рисунку 2.1 показано 
встановлений на стенд для досліджень шестеренний насос 2, приєднаний до 
електродвигуна 1, та високошвидкісну камеру – 3. 
 
Рисунок 2.1 – Зовнішній вигляд експериментального стенду 
Креслення шестеренного насоса, що досліджувався, показано на 
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рисунку 2.2. Він складається з металевої передньої кришки – 1, корпусу – 2, та 
задньої кришки – 3, виконаних з органічного скла, з розміщеними в середині 
ведучою – 4 та веденою – шестернями. 
 
Рисунок 2.2 – Досліджуваний шестеренний насос з зовнішнім 
зачепленням шестерен 
 
Принципова схема експериментального стенду представлена на рис 2.3 
Вона включає в себе досліджуваний насос – 1 , гідравлічний бак 2, 
регульований дросель 3, призначений для створення розрідження на вході в 
насос, перетворювачі тиску 4 та 14 на вхідній та вихідній лінії, допоміжний 
насос 5, призначений для створення надлишкового тиску на вході в насос, 
витратомір 6, температурні сенсори 7 та 13 в лінії нагнітання та всмоктування, 
регульований дросель 8 для встановлення тиску в лінії нагнітання 
досліджуваного насоса, додатковий насос 9, фільтр 10, охолоджувач 11 та 
нагрівач 12.Вимірювання тиску в лініях виконується сенсорами 
п’єзоелектричного типу «WIKA А – 10», з діапазоном вимірювання -1…+15 
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бар в лінії всмоктування та 0…100 бар в лінії нагнітання. 
 
 
Рисунок 2.3 – Принципова схема експериментальної установки 
 
Характеристики використовуваних перетворювачів тиску WIKA A-10 






Характеристики перетворювача тиску WIKA A-10 
 
Нелінійність за BFSL (IEC 61298-2) ≤±0,5% діапазону 
вимірювань 
Відхилення сигналу в нульовій точці ≤±0,5% діапазону 
вимірювань 
Рівень шуму сигналу ≤±0,3% діапазону 
вимірювань 
Похибка при температурі 0…80˚С 1 – 2,5% діапазону 
вимірювань 
Довготривала стабільність ≤±0,1% діапазону 
вимірювань 
Час стабілізації 4 мс 
Час включення в робочий режим 15 мс 
Вихідний сигнал 0…10 В 
  
 








Корпус з отвором для 




 Вихідний сигнал з датчиків тиску подається на плату вводу аналогових 
та цифрових сигналів National Instruments DAQPad-6070E (рис. 2.5). Основні 
характеристики наведені в таблиці 2.3. Цифровий сигнал з плати подається на 




Інтерфейс IEEE-1394 (FireWire) 
Аналогові входи 16/8  
(однопровідне включення)/ 
(диференціальне включення) 
Розрядність АЦП, біт 12 
Швидкодія АЦП 1.25 МГц 
Вхідний діапазон ±0.05, ±0.1, ±0.25, ±0.5 В 
±1, ±2.5, ±5, ±10 В; 
0…0.1, 0…0.2, 0…0.5 В 
0…1, 0…2, 0…5, 0…10 В 
Прог. коеф. підсилення є 
Гальванорозв’язка немає 
Аналогові виходи 2 
Розрядність ЦАП, біт 12 
Вихідний діапазон ±10 В, 0…10 В 
FIFO буфер ЦАП 2К/канал 
Частота виводу 1 МГц 
Дискретний в/в 8 ТТЛ 
Таймер-лічильник 2×24 біт 
 
Відеозйомка робочого процесу шестеренного насоса проводилася 
високшвидкісною камерою Phantom v7.3 (рис. 2.6), що дозволяє знімати з 
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частотою 10000 кадрів на секунду при роздільній здатності 640 × 480 пікселів. 
Основні характеристики камери приведені в таблиці 2.4.  
Таблиця 2.4 
Характеристики відеокамери Phantom v7.3 




14-біт (стандарт)  
Чутливість: 4800 ISO/ASA ч/б, 1200 ISO/ASA колір  
Частота 
кадрів: 
при роздільній здатності 800 x 600 пікселів 6688 
кадрів на секунду 
Максимальна: до 190476 кадрів на секунду 
(стандартний режим), 500000 кадрів на секунду 
(турбо режим) 
Час витримки Змінний, незалежний від частоти кадрів, до 2 мкс, 1 
мкс (турбо режим) 
Перегляд та 
фокусування 
монітор комп’ютера або відеовихід 
Синхронізація ТТЛ імпульс 
Вихід відео NTSC, PAL, та HDSDI (720p, 1080p, 1080i, 1080psf 
при 24, 25, 59.9, або 60 кадрів на секунду) 
Живлення 24V DC/1.5 A 











Рисунок 2.6 – Високошвидкісна камера Phantom v7.3 
Для синхронізації відеозйомки та вимірювання миттєвих значень тиску 
робочої рідини було створено блок синхронізації, що дозволяє співвіднести 
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кожен кадр відеозйомки з виміром тиску на вході та виході насоса. Схема 
вимірювань (рис. 2.7) включає в себе фотодатчик (Ф), що відслідковує мітку 
на валу насоса 5 при його обертанні. При проходженні мітки повз датчик на 
його виході формується імпульс, що подається на блок синхронізації, який за 
цим сигналом формує імпульс початку запису відеокамери 4 та дозволяє запис 
даних з датчиків тиску на вході 6 та виході 7 насоса. 
 
 
Рисунок 2.7 – Схема вимірювань та відеозйомки 
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Зупинка запису відбувається за сигналом блоку синхронізації, який 
формується при проходженні заданої кількості обертів вала, що 
відслідковується підрахунком імпульсів з фотодатчика. Тиск на вході насоса 
задається налаштуванням регульованого дроселя 2 та тиском на виході 
лопатевого насоса 1. Тиск у вихідній лінії регулюється налаштуванням 
регульованого дроселя 3. 
В якості робочої рідини в системі були застосовані гідравлічне масла 
типу HDZ 46 HLP 68  
Для рідини HDZ 46 було проведено дослідження з визначення його 
реологічних характеристик. 
Методика проведення експерименту складалася з наступних дій: 
1. Під’єднати досліджуваний насос до гідравлічної системи 
експериментального стенду; 
2. Встановити відеокамеру перпендикулярно до площини спостереження 
моделі; 
3. За допомогою електродвигуна з частотним регулятором привести в рух 
з необхідною частотою обертання вал досліджуваного насоса; 
4. Встановити необхідне значення тиску на вході насоса налаштуванням 
дроселя регульованого дроселя 2 або ввімкненням насоса для створення 
попереднього тиску 1; 
5. Задати значення тиску на виході насоса налаштуванням регульованого 
дроселя 3; 
6. При виході роботи насоса на усталений режим, що встановлюється за 
показами датчиків тиску 6 та 7 на вході і виході насоса проводиться запис 
миттєвих значень тиску в камерах насоса за допомогою програмного пакету 
DASYLab 9.00.00, а також відеофіксація картин течії в робочій частині насоса; 
7. Виконується вимірювання температури робочої рідини в гідравлічній 
системі експериментального стенду; 




2.2. Визначення реологічних характеристик робочої рідини 
 
 Важливою характеристикою рідини є залежність дотичних напружень, 
що виникають при русі в рідини від градієнта швидкості. В залежності від 
цього розрізняють ньютонівські та неньютонівські рідини. Для ньютонівських 
рідин характерна лінійна залежність між напруженням та градієнтом 
швидкості, що можна виразити як:  
  ,  
де   – напруження в рідині, Па,   – динамічна в’язкість, Па с,   – градієнт 
зсуву, с-1.  
 Як відомо, вимірювання в’язкості рідин можна проводити на 
віскозиметрах різного типу в залежності від того, який діапазон швидкостей 
зсуву викликає інтерес. В таблиці 2.5 представлені основні характеристики 
віскозиметрів, використовуваних на практиці [42]. 
Таблиця 2.5 





1 2 3 4 
Капілярний МВ-2 10-2 – 102 Розплави термопластів 
2 –3% 
КВПД 10-3 – 104 






Реометр 3211 0,41 –3∙105 Розплави полімерів 
АКБ-5 10-1 – 104 
Розчини, розплави 
полімерів 







0,02 – 1,3∙103 











Ротовиско 1∙10-2 – 1∙104 
Рідини в’язкістю 1∙10-3 – 
1∙106 Па∙с 
ПВР 1∙10-4 – 700 
В’язкі дисперсні та 
полімерні системи 
АГФА (ФРН) 0,14 – 450 Те ж саме 
Реотест RV 0,2 – 1,3∙103 
Ньютонівські, 
неньютонівські 
РВ-2 0,66 – 455 
Для дослідження каучуків 
та резинових сумішей 
±3% 
ПВР-2 10-4 – 103 
Дисперсні системи, розчини 
полімерів 
 
Стосовно розглядаємих задач, найбільш раціональним є вибір 
ротаційного віскозиметра. 
Дослідження робочої рідини було проведено на віскозиметрі 
ротаційного типу з коаксіальними циліндрами Rheotest 2.1 (рис.2.8). Прилад 
дозволяє вимірювати досліджувати речовини з в’язкістю від 1 до 1,8∙108. 
мПа∙с, в діапазоні температур: -60…+300°C. 
Вимірювання в приладах даного типу базуються на наступних 
теоретичних залежностях. При обертанні циліндра, з радіусом Rз відносно 
коаксіально розміщеного нерухомого циліндра з радіусом Rв з постійною 
кутовою швидкістю w внаслідок прилипання кільцевий шар матеріала біля 
нерухомого циліндра рухається з тією ж кутовою швидкістю [49]. 
Для елементарного кільцевого шару матеріалу на відстані r від осі 
обертання градієнт швидкості буде: 
dr
d r . 






 2 , 
де L – висота розглядуваного циліндричного шару, m – динамічна 
в’язкість. 
Продовження таблиці 2.5 
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Рисунок 2.8 – Ротаційний віскозиметр RHEOTEST® RV 2.1. 
 
В коаксіальному циліндричному шарі радіуса r, прикладений до нього 
момент врівноважується моментом, зумовленим діючим в ньому 
напруженням зсуву r  
rLrM 
22 , 





 Реологічні дослідження для робочої рідини були проведені при 
температурах 17 °С, 20 °С, 25 °С, 30 °С, 40 °С, та 50 °С. Отримані залежності 
дотичних напружень від градієнта зсуву приведені на рис. 2.9 показують, що 
дана рідина є ньютонівською у розглянутому діапазоні температур. 
Використовуючи отримані результати була визначена в’язкісно-




Рисунок 2.9 – Реологічні характеристики рідини HDZ-46 за даними 
експерименту 
 
Рисунок 2.10 – В’язкісно температурна характеристика рідини. 
 
Як видно з наведеного графіка (рис. 2.10) залежність коефіцієнта 

































































Існуючі теорії, що пов’язані з визначенням залежності між в’язкістю та 
температурою показують, що така залежність може бути описана різними 
способами, відповідно до молекулярної структури рідини. Слід відмітити 
суттєвий вплив на в’язкість молекулярної ваги складних робочих рідин. 
Проведений аналіз показав, що для розглядуваного випадку залежності μ від 
Т найбільш прийнятною є формула Арреніуса [41]: 
TRA 

 exp , 
де А=const, R - газова стала, ε – енергія зв’язку молекул рідини, що 
визначається тією роботою, котру необхідно затратити для переміщення на 
нескінченно великі відстані від її початкового положення (робота рівна 
прихованій теплоті випаровування, поділеній на половину координатного 
числа жорсткості). 
Для досліджуваної рідини A = 0,2765. 
 
Основні характеристики приведені в таблиці 2.6. 
Таблиця 2.6 
Характеристики масла HLP 68 
 






Кінематична в’язкість   DIN 51562 
при 0 °С мм2/с 1000 DIN 51562 
при 40 °С мм2/с 68 DIN 51562 
при 100 °С мм2/с 8,8 DIN 51562 
Густина при 15 °С кг/м3 880 DIN 51757 
Температура спалахування, 




Температура замерзання °С -21 
DIN ISO 
3016 
В’язкісно – температурна характеристика масла HLP 68 заявлена 




Рисунок 2.11 – Залежність в’язкості масел HLP від температури 
 
ВИСНОВКИ ДО РОЗДІЛУ 2 
 
1. Враховуючи особливості роботи насоса, його робочі умови та 
характеристики розроблена фізична модель гідродинамічних процесів, які 
мають місце в шестеренному насосі. На базі обладнання лабораторії 
дослідження гідромашин Вроцлавської політехніки розроблений та створений 
експериментальний стенд, що дозволяє проводити візуалізацію потоку в 
замкненому об’ємі шестеренного насоса з метою отримання якісно нових 
даних про перебіг робочого процесу, та вимірювання миттєвих значень тиску 
в його лініях в межах: 
частота обертання вала насоса – до 1000 об/хв; 




2. Візуалізація потоку та прилади, що використовувалися при дослідах 
дали можливість одержати результати з похибкою не більше 3% для 
візуалізації та для приладів по вимірюванні тиску. 
3. Розроблена методика проведення експерименту візуалізації потоку та 
створена досліджувана модель шестеренного насоса з зовнішнім 
евольвентним зачепленням типу PZ3 з прозорими елементами, що дає 
можливість проведення відеозйомки. Зроблена оцінка достовірності даних по 
візуалізації потоку на основі використання швидкісної відеозйомки за 
допомогою камери Phantom v7.3. 
4. В результаті реологічних досліджень були отримані реологічні 
характеристики робочої рідини, масла типу HDZ 46, визначено, що масла які 
були використані в якості робочих рідин в розглядаємому діапазоні 




ЕКСПЕРИМЕНТАЛЬНІ ДОСЛІДЖЕННЯ ХАРАКТЕРИСТИК ПОТОКУ НА 
ОСНОВІ ЙОГО ВІЗУАЛІЗАЦІЇ 
 
Метою експериментальних досліджень було визначення основних 
характеристик потоку робочої рідини у внутрішніх каналах шестеренного 
насоса, що виникають в процесі його роботи, виявлення процесу утворення 
замкненого об’єму між зубами шестерень, та супроводжуючих ефектів, а 
також визначення характеру змін миттєвого тиску в лініях всмоктування та 
нагнітання. 
 За результатами проведених експериментів були отримані дані, щодо 
характеристик потоку в робочій частині шестеренного насоса з зовнішнім 
зачепленням, та в його вхідній та вихідній лініях. Відеозйомка робочого 
процесу створеної моделі шестеренного насоса за допомогою швидкісної 
відеокамери дозволила дослідити утворення замкненого об’єму, та виникаючу 
в ньому кавітацію. 
 Для дослідження потоку рідини на вході та виході насоса в лініях 
всмоктування та нагнітання були встановлені датчики тиску, що дозволили 
отримати миттєві значення тиску в лініях, дослідити їх зміну під час роботи, 
та оцінити вплив на них таких факторів, як значення тиску всмоктування та 
нагнітання, а також частоти обертання шестерень [48, 51]. 
 
3.1. Процес формування замкненого об’єму та фактори, що впливають 
на його розмір 
 
Основними елементами насоса, схема якого приведена на рис.3.1 є 
шестерні (1) та корпус (2). Вони утворюють міжзубні камери (Т), які 




Для детального вивчення процесів, що відбуваються в шестеренному 
насосі з зовнішнім евольвентним зачепленням були виділені наступні 
характерні області: 
-лінія всмоктування (CLI) та камера всмоктування (CRI), розміри якої 
визначаються кутом φi, в межах якого камери наповнюються рідиною при 
тиску pi; 
-вхідний міст (BI), визначається кутом φio, де тиск змінюється від pi до тиску 
нагнітання pо; 
-камера нагнітання (CRO), розмір якої визначається кутом φo, в її межах рідина 
в міжзубних камерах знаходиться під тиском pо та виштовхується з них, та 
лінія нагнітання (CLO); 
-вихідний міст (BO), визначається кутом φoi, міжзубні камери рухаються від 
камери нагнітання до камери всмоктування, відбувається перехід від тиску pо 
до тиску pi; 
В наведеному дослідженні детально розглядається область, що 
обмежена ділянками камери нагнітання, вихідного мосту та камери 
всмоктування, які, враховуючи принцип роботи насоса, утворюють окрему 
зону, яка виділена на рис. 3.1 пунктирною лінією. В ній одночасно 
відбуваються 2 процеси: зачеплення шестерень та потік робочої рідини через 
канали та щілини змінних розмірів, які супроводжуються повторюваними 
явищами стискання та розрідження робочої рідини та кавітаційними явищами. 
Від правильної конструкції цієї області залежить робота насоса та його 
технічні параметри. 
Вихідний міст, що розміщується в центрі зони, визначається з аналізу 
зачеплення. Рисунок 3.2 показує евольвентне зачеплення з бічним зазором jn. 
Перша пара зубів k1-k2 та точка контакту Аk рухаються вздовж лінії зачеплення 
до точки виходу з зачеплення Е2. Друга пара m1-m2 входить в зачеплення в 
точці Е1. 
Між точками Е1 та Е2 пролягає відрізок зачеплення Е1Е2. Проводячи 
вертикальні лінії через точки Е1 та Е2 отримаємо ширину моста f. Зобразивши 
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радіуси кіл западин визначимо висоту моста, визначений таким чином міст 
показаний штриховкою на рис. 3.2. 
 
 
Рисунок 3.1 – Характерні області шестеренного насоса та досліджувана 
область (1 – шестерня, 2 – корпус, CLI – лінія всмоктування, CRI – камера 
всмоктування, φi – кутовий розмір камери всмоктування, BI – вхідний міст, 
φio – кутовий розмір вхідного мосту, CRO – камера нагнітання, φo, – кутовий 
розмір камери нагнітання, CLO – лінія нагнітання, BO – вихідний міст, φoi, – 
кутовий розмір вихідного мосту, T – міжзубна западина, GA – зуб шестерні, I 




Камера нагнітання розмішена по праву сторону від вертикальної лінії, 
що проходить через точку Е1 між зоною зачеплення та корпусом та переходить 
в лінію нагнітання. Камера всмоктування простягається ліворуч від лінії, що 
проходить через Е2 між зоною зачеплення шестерень та корпусом та 




Рисунок 3.2 – Визначення меж досліджуваної області (rf1, rf2 – радіус 
кола западин, αw – кут зачеплення, E1E2=pw∙ε – лінія зачеплення, jn – 
міжзубний зазор) 
 
Аналіз потоку в зоні дає змогу визначити, що окремі елементи виконують 
наступні завдання: 
Камера Вихідний міст Камера 
Тиск всмоктування Тиск нагнітання 
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- Камера нагнітання забезпечує постійний та вільний відвід робочої 
рідини від міжзубних камер; 
- Камера всмоктування дозволяє рідині вільно проходити до міжзубних 
западин; 
- Вихідний міст розділяє камери всмоктування та нагнітання та 
унеможливлює потік між ними. 
Зона «камера нагнітання – вихідний міст – камера всмоктування» 
взаємодіє з шестернями та міжзубними камерами. Особливо важливим є 
взаємодія з вихідним містком, в області, де періодично в зачепленні 
перебувають одна або дві пари зубів. Це призводить до зміни миттєвих площ 
камер нагнітання та всмоктування та, як наслідок потоку у всій зоні. Таким 
чином дуже важливим є теоретичний аналіз процесу течії в зоні «камера 
нагнітання – вихідний міст – камера всмоктування». 
Процес утворення замкненого об’єму в шестеренному насосі між зубами 
можна розглянути як поступову зміну взаємного положення шестерень та 
супроводжуючу їх зміну розмірів об’ємів заповнених рідиною та каналів, 
через які потоки рідини втікають та витікають. Відповідно до вищенаведеного 
можна розглянути 5 основних положень шестерень та їх стан взаємодії з зоною 
«камера нагнітання – вихідний міст – камера всмоктування»: 
-взаємодія однієї пари зубів та формування замкненого об’єму (рис. 3.3); 
-взаємодія двох пар зубів та 
зменшення величини замкненого 
об’єму (рис. 3.4); 
-взаємодія двох пар зубів та 
набуття замкненим об’ємом 
мінімального значення (рис. 3.5); 
-взаємодія двох пар зубів та 
збільшення величини замкненого 
об’єму (рис. 3.6); 
Рисунок 3.3 – Перша стадія 









-взаємодія однієї пари зубів та розкриття замкненого об’єму (рис. 3.7). 
В першому положенні 
(рис. 3.3 а) перша пара зубів (k1-k2) 
перебуває в межах містка, і 
рухається до точки E2, а друга (m1-
m2) – наближається до містка. Між 
зубами k1 та m2 помітно щілину jn. В 
цьому випадку точка Аk 
відокремлює камеру нагнітання з 
тиском po від камери всмоктування. 
Одночасно пара m1-m2, що входить в 
зачеплення витискає рідину з міжзубної западини. Рідина рухається до камери 
нагнітання як потік О. В цей час об’єм між зубами k1 та k2 наповнюється 
потоком І з камери всмоктування. 
В другому положенні (рис. 3.4)  
пара k1-k2 та точка контакту Аk залишаються в межах містка, та рухаються до 
точки виходу з зачеплення Е2, друга пара зубів рухається до містка та входить 
в зачеплення в точці Е1 (точка Аm). Між поверхнями зубів та точками контакту 
утворюється, так званий, замкнений об’єм, що займає крайнє праве положення 
на містку Во. В цьому положенні його об’єм є максимальним, а тиск близький 
до тиску в камері нагнітання. 
Точка Аk відокремлює камеру 
всмоктування від замкненого 
об’єму, а точка Аm – замкнений 
об’єм від камери нагнітання. 
Потоки розглянуті в 
попередньому положенні 
продовжують існувати. 
В третьому положенні 
(рис. 3.5) дві пари зубів та точки 
Рисунок 3.4 – Друга стадія утворення 
замкненого об’єму: виникнення 
замкненого об’єму 
 
Рисунок 3.5 – Третя стадія утворення 






контакту розміщені симетрично, 
відносно полюса зачеплення С. 
Замкнений об’єм знаходиться в 
центрі містка Во та має 
мінімальний об’єм, а тиск досягає 
максимального значення. Значний 
перепад тиску між замкненим 
об’ємом та камерою 
всмоктування може спричинити 
появу потоків через бічні зазори 
(L). Одночасно виникає потік в замкненому об’ємі через зазор j з частини 
об’єму між зубами m1 та m2, розміри якого зменшуються до частини об’єму 
між зубами k1 та k2, що зростає. Точки контакту відокремлюють камери 
всмоктування та нагнітання від замкненого об’єму, спостерігаються потоки І 
та О. 
В четвертому положенні (рис. 3.6) точка Аk досягає точки Е2, а пара зубів 
k1-k2 виходить за межі містка Во, друга пара зубів залишаються в межах містка. 
Замкнений об’єм знаходиться в крайньому лівому положенні, а його величина 
знову приймає максимальне значення. Тиск в ньому знижується до значення 
близького до тиску в камері всмоктування. Точки контакту та потоки 
спостерігаються аналогічно до 
попереднього положення. 
В п’ятому положенні (рис. 
3.7) пара зубів k1-k2 виходить з 
зачеплення, а пара m1-m2 має 
контакт в точці Аm. Замкнений 
об’єм розкривається та з’єднується з 
камерою всмоктування, яка через 
зазор j досягає точки Аm. Потік І 
втікає з камери всмоктування, під 
Рисунок 3.6 – Четверта стадія 
утворення замкненого об’єму: 
розширення замкненого об’єму 
 
 
Рисунок 3.7 – П’ята стадія утворення 






тиском pi в утворюваний об’єм. З іншого боку точки Аm відбувається 
стиснення в камері нагнітання та виникає потік О. 
Взаємодія шестерень з зоною «камера нагнітання – вихідний міст – 
камера всмоктування» призводить до утворення чотирьох характерних 
потоків: 
-вихідний потік О рідини від міжзубної западини, що знаходиться на 
містку до камери нагнітання (рис. 3.3 – 3.7), 
-вхідний потік І до міжзубної западини із камери всмоктування 
(рис. 3.3 – 3.7), 
-потік J через міжзубну щілину j в замкненому об’ємі (рис. 3.5), 
-потік витоків L від замкненого об’єму через бічний зазор до камери 
всмоктування(рис. 3.5). 
Проведена візуалізація підтвердила наявність визначених потоків в 
робочій частині шестеренного насоса. 
 Таким чином було визначено п’ять випадків взаємного розташування 
шестерень в яких спостерігається утворення замкненого об’єму, зміна його 
характеристик, та його розкриття. 
 
3.2. Результати візуальних досліджень роботи шестеренного насоса 
 
 В ході дослідження потоків рідини в робочій частині шестеренного 
насоса була виконана візуалізація робочого процесу. Наведені нижче картини 
потоку були отримані за наступних умов: тиск в лінії всмоктування – 0 МПа, 
тиск в лінії нагнітання – 0,55 МПа, частота обертання шестерень – 500 об/хв, 
температура робочої рідини 23°С, робоча рідина – HLP 68.  
Результати візуалізаційних досліджень робочого процесу в зоні «камера 
нагнітання – вихідний міст – камера всмоктування» представлені на рис. 3.8 – 
3.12. Для даного експерименту була використана модель шестеренного насоса, 
виконана за кресленнями насоса серії PZ3, фірми PZL Hydral, без 
розвантажувальних канавок в бічних кришках. Розглянуті потоки робочої 
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рідини в п’яти вищезазначених базових положеннях зубчатого зачеплення та 
випадків взаємодії з зоною, що проаналізована в попередньому розділі. 
 Рисунок 3.8 відповідає рис. 3.3, показує перше положення зачеплення в 
якому перша пара зубів знаходиться в зачепленні, а друга пара входить в 
зачеплення. В процесі утворюється вихідний потік O, що починається між 
зубами m1 і m2 та вхідний потік I, між зубами k1 і k2. Потік I створює 
кавітаційний вихор Vx. Кавітація викликана значним зменшенням тиску в 
області між зубами k1 і k2, та протіканням рідини через тонку щілину між 
взаємодіючими зубами.  
 В другому положенні (рис. 3.9), що відповідає рис. 3.4, перша пара зубів 
залишається в зачепленні, а друга пара ввійшла в зачеплення. Таким чином 
між ними утворюється замкнений об’єм Vz, який знаходиться в крайньому 
правому положенні і має максимальний об’єм. Помітні вхідні та вихідні 
потоки. Вхідний потік формує кавітаційний вихор між зубами k1 і k2. Він є 
менш інтенсивним, та рухається разом із зубом k2. Зниження інтенсивності 
кавітації відбувається через вирівнювання тиску в камері нагнітання та 
міжзубному об’ємі k1-k2. 
  
 а) б) 
Рисунок 3.8 – Візуалізація потоків (а), та їх графічне зображення (б) в 
момент перед входом в зачеплення зубів m1 і m2, k1 і k2 знаходяться в 
зачепленні. Спостерігаються вхідний I та вихідний O потоки, та 
утворення кавітаційного вихора Vx. 
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В третьому положенні, що показане на рис. 3.10 та 3.5 пари 
зубівзнаходяться в зачепленні, а замкнений об’єм знаходиться в центральному 
положенні, його об’єм має мінімальне значення. Це положення шестерень 
супроводжується потоком J, який проходить через міжзубний зазор від області 
  
 а) б) 
Рисунок 3.9 – Візуалізація потоків (а), та їх графічне зображення (б) в момент 
знаходження в зачепленні зубів m1 і m2, та k1 і k2. Щойно утворений замкнений 
об’єм має свій максимальний розмір. Спостерігаються вхідний I та вихідний O 
потоки, та утворення кавітаційного вихора Vx на вершині зуба k2. 
 
  
 (а) (б) 
Рисунок 3.10 – Візуалізація потоків (а), та їх графічне зображення (б) в 
момент набуття замкненим об’ємом мінімального розміру. Спостерігаються 
вхідний I, вихідний O і внутрішній J потоки, та виникнення кавітаційних 
бульбашок B/Ve в зростаючому за розміром замкненому об’ємі. 
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між зубами m1 та m2 об’єм якої зменшується до області k1 - k2, об’єм якої 
зростає. Утворюються кавітаційні бульбашки B, які перетворюються на 
кавітаційний вихор Vx. Вихідний потік O та вхідній потік I рухаються вільно і 
кавітація в камері всмоктування зникає. 
 В четвертому положенні (рис. 3.11 та 3.6) перша пара зубів k1-k2 
перебуває в положенні перед виходом з зачеплення, а друга пара m1-m2 
залишається в зачепленні. Замкнений об’єм в крайньому лівому положенні, а 
його величина зростає до максимального значення. В цій області виникає 
кавітація. Формується кавітаційна хмарка, Vc що перетворюється на 
кавітаційний вихор Vx. Вихідний потік O та вхідний потік I протікають вільно, 
тому в камері всмоктування кавітації не виникає. 
 
В п’ятому положенні (рис. 3.12, 3.7) перша пара зубів вийшла з 
зачеплення, а друга пара залишається в зачепленні. Замкнений об’єм 
розкривається в камеру всмоктування. Потік I в область між зубів k1 та k2 
підсилює кавітацію та кавітаційний вихор Vx. Кавітація розповсюджується від 
міжзубної щілини до області між зубами m1 та m2 у вигляді бульбашок B. При 
подальшому обертанні зубів кавітація в цій зоні зникає, через вирівнювання 
  
 (а) (б) 
Рисунок 3.11 – Візуалізація потоків, та їх графічне зображення в момент 
перед виходом із зачеплення зубів k1 і k2, m1 і m2, знаходяться в 
зачепленні. Спостерігаються вхідний I та вихідний O потоки, та 
утворення кавітаційного вихора Ve/Vx. 
81 
 
тиску в камері всмоктування та міжзубному просторі. В той же час потік I 
протікає в камеру нагнітання від області між зубами m1 та m2 та формується 
нова міжзубна область. 
Проведені візуалізаційні дослідження показали, що взаємодія шестерень 
насоса з зоною «камера нагнітання – вихідний міст – камера всмоктування» 
призводить до кавітації. Вона виникає в різних точках цієї зони, та найбільш 
характерним є положення на межі вихідного моста та камери всмоктування, 
коли пара зубів виходить із зачеплення, а замкнений об’єм з’єднується з 
камерою. Тому положення шестерень відносно камери всмоктування було 
прийняте для вивчення впливу робочих параметрів на потік в зоні «камера 
нагнітання – вихідний міст – камера всмоктування». 
 
3.3. Оцінка умов виникнення зон кавітації та їх характеристика 
Розглянемо виникнення кавітаційних явищ в замкненому об’ємі та вплив 
на них зміни тиску в лінії всмоктування, частоти обертання та температури 
робочої рідини. 
  
 (а) (б) 
Рисунок 3.12 – Візуалізація потоків, та їх графічне зображення в момент 
розкриття замкненого об’єму (вихід із зачеплення зубів k1 і k2). 
Спостерігаються вхідний I та вихідний O потоки, та утворення 




Як відомо, кавітація – це явище розриву крапельної рідини під дією 
розтягуючих напружень, які виникають при розрідженні в даній точці рідини. 
При такому розриві утворюються порожнини – кавітаційні бульбашки, 
заповнені парою, газом або їх сумішшю. Таким чином, розрив рідини 
зумовлений зміною характеристик поля швидкостей і тисків [30 – 33]. 
Умови, що виникають при схлопуванні бульбашок (тиск порядку 103 МПа 
й температури 104°С, та інтенсивні струминні течії зі швидкостями 
кумулятивних мікроструменів 300 – 500 м/с) можуть приводити до 
руйнування робочих органів машини й погіршенню її характеристик.  
У шестеренному насосі кавітація виникає в рідині закритій у замкненому 
об’ємі, величина якого зростає, що приводить до зниження тиску в ньому. 
 Тиск рідини в навколишньому середовищі, де формується бульбашка, 





































де R  – радіус бульбашки, нp  – тиск насиченої пари. Індекс 0 стоїть при 
величинах, відповідних до початкового значення розвитку бульбашки;   – 
коефіцієнт поверхневого натягу. 
 На підставі наведеної формули можна знайти значення критичного 































































 Як видно з наведених формул, істотну роль відіграють сили 
поверхневого натягу  . 
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 Для того щоб простежити за деформацією пухирця в ідеальній і в’язкій 
рідинах, необхідно на підставі відповідних рівнянь руху сформулювати умови 
зміни радіуса бульбашки залежно від оточуючих його факторів. Для ідеальної 























де   – густина рідини. 
 Розв'язок рівняння (3.1) може бути отриманий при наступних 


























































Отримані результати вказують на швидку зміну швидкості в початковий 
період руху й розширення сфери. У тому випадку, коли рідина в’язка, на 














































.  (3.2) 
 
 Особливість цього рівняння полягає в тому, що в нього не входять члени, 
що характеризують в’язкість розглянутої рідини. Разом з тим такий вивід 
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зробити не можна, оскільки вплив в'язкості і її врахування у відповідних 
рівняннях пов’язані із граничними умовами. 
Для ньютонівської рідини, з урахуванням в'язкості, рівняння (3.2), що 


























 Для оцінки кавітаційних явищ, що виникають в розглянутій зоні було 
прийнято 3 ступеня інтенсивності кавітації: 
- 1 ступінь – зародження кавітації, коли кавітаційна бульбашка 
з’являється в робочій рідини; 
- 2 ступінь – розвиток кавітації, характеризується тим, що бульбашки 
групуються в кавітаційну «хмарку» (кавітаційний слід);  
- 3 ступінь – розвинена кавітація, характеризується кавітаційним 
вихором, який виникає в рідині. 
На рис. 3.13 приведені результати досліджень впливу тиску в камері 
всмоктування на інтенсивність кавітації в момент з’єднання замкненого 
об’єму з камерою всмоктування. 
Рисунок 3.13а показує, що створення від’ємного тиску (-0,075 МПа) в 
камері всмоктування призводить до кавітації 3 ступеня, як в замкненому 
об’ємі так і в камері всмоктування у вигляді вихорів Vx1 та Vx2. З рисунку 3.13б 
видно, що при тиску в камері всмоктування рівному атмосферному (цей рівень 
умовно позначимо 0 МПа) кавітація в камері зникає, а інтенсивність кавітації 
в замкненому об’ємі знижується до 2 ступеня, і проявляється у вигляді 
кавітаційної «хмарки» Vc, що перетворюється на бульбашку B. При створенні 
надлишкового тиску (+0,05 МПа) в камері кавітація в ній відсутня, а 
інтенсивність кавітації в замкненому об’ємі знижується до 1 ступеня та 
спостерігається у формі бульбашки B (рис. 3.13в). 
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Вплив частоти обертання на інтенсивність кавітаційних явищ можна 
оцінити порівнюючи рис. 3.13б і 3.14а. На рис. 3.13б видно, що при нижчій 
частоті обертання (500 об/хв) в замкненому об’ємі спостерігається 2 ступінь 
кавітації у вигляді хмарки, що змінюється на бульбашку, тоді як на рис. 3.14а, 
який відповідає частоті обертання 1000 об/хв, в тому ж замкненому об’ємі 
утворюється кавітаційний вихор, що відповідає 3 ступеню кавітації. 
Вплив температури масла (в’язкості) на інтенсивність кавітації можна 
визначити з порівняння рис. 3.13б та 3.14б. З рис. 3.13б видно, що при нижчій 
температурі (23°С) та більш в’язкому маслі кавітація досягає 2 ступеня 
інтенсивності, має вигляд вихора. Рисунок 3.14б показує, що при вищій 
температурі (60°C) та менш в’язкому маслі кавітація досягає 1 ступеня 
інтенсивності, ознакою якого є кавітаційні бульбашки. Це доводить, що при 
вищій температурі та менш в’язкому маслі інтенсивність виникаючих 
кавітаційних явищ зростає. 
Рисунок 3.13 – Аналіз впливу тиску 
в камері всмоктування на 
інтенсивність кавітації.  
Умови дослідження: 
а) pI = -0,075 MПa,  
б) pI = “0 MПa”,  
в) pI = +0,050 MПa 
Частота обертання n = 500 об/хв, 
температура робочої рідини 








3.4 Вплив розвантажувальних канавок на формування замкненого 
об’єму 
 
Наступна частина дослідження була спрямована на визначення впливу 
розвантажувальних канавок на інтенсивність кавітаційних явищ, що 
виникають в замкненому об’ємі. Для цього була виготовлена кришка для 
попередньо використовуваної моделі шестеренного насоса з виконаними в ній 
канавками, що були розроблені за рекомендаціями вчених Самарського 
державного аерокосмічного університету [48]. Принцип побудови форми 
канавки показано на рис. 3.15. 
Канавки сформовані для випадку, коли замкнений об’єм займає 
центральне положення відносно точки С. Відповідно точки контакту Аk 
першої пари зубів k1-k2 та точка контакту Аm другої пари зубів m1-m2 лежать 
на лінії зачеплення Е1Е2 симетрично відносно точки С. Канавка G0 взаємодіє з  
камерою нагнітання, спроектована з використанням профілів зубів m1-m2 
з’єднаних наступними лініями: 
1. Дуга кола западин rf1, , 
2. Частина зуба m1 профіля кореня до точки Аm, 
  
а) б) 
Рисунок 3.14 – Оцінка впливу частоти обертання шестерень та 
температури на інтенсивність кавітаційних явищ. Умови досліджень: a) n 
= 1000 об/хв; б) T = 60°C. Тиск в камері всмоктування pI = “0 MПa”, тиск в 
камері нагнітання pO = 0,55 MПa) 
87 
 
3. Ділянка АmС паралельна до лінії зачеплення, 
4. Лінія, паралельна до профіля кореня зуба m2, 
5. Дуга кола западин rf2. 
Аналогічно побудована канавка G1, що взаємодіє з всмоктувальною 
камерою. Між канавками витримується відстань приблизно 2 мм, що значно 
більше ніж значення міжзубного бічного зазору jn. 
Рисунки 3.16 та 3.17 ілюструють появу потоків рідини через канавки для 
трьох характерних положень шестерень та замкненого об’єму відносно зони 
«камера нагнітання – вихідний міст – камера всмоктування». 
В першому положенні (рисунок 3.16) перша пара зубів k1-k2 знаходиться 
в зачепленні, а друга пара m1-m2 входить в зачеплення, утворюється замкнений 
об’єм з максимальним об’ємом. Із замкненого об’єму потоки рідини O` та O`` 
проходять через канавку, з’єднуючись з основним вихідним потоком O.  
В другому положенні (рисунок 3.17а) пари зубів розміщені симетрично 
відносно полюса зачеплення С, а замкнений об’єм набуває мінімального 
значення. В цьому випадку замкнений об’єм знаходиться між профілями 
канавок GO та GI, а точки контакту Аk та Аm відділяють камеру нагнітання з 
Рисунок 3.15 – Принцип побудови розвантажувальних канавок, що були 
використані під час дослідів. 
88 
 
високим тиском від камери 
всмоктування. Всередині 
замкненого об’єму потік J протікає 
крізь міжзубний зазор jn. 
В третьому положенні (3.17б) 
перша пара зубів виходить з 
зачеплення а друга пара 
залишається в зачепленні з 
контактом в точці Аm, при цьому 
замкнений об’єм знову набуває 
максимального значення. Об’єм 
наповнюється рідиною з камери 
всмоктування через канавку GI потоками I` та I``, що є частинами вхідного 
потоку I. 
 Результати візуалізаційного дослідження насоса з розвантажувальними 
канавками представлені на рис. 3.18. Дослідження проводились за наступних 
умов: частота обертання n = 500 об/хв; температура робочої рідини T = 20°C, 
тиск в камері всмоктування pI = -0,05 MПa, тиск в камері нагнітання 
pO = 0,55  MПa. 
Рисунок 3.16 – Розгляд потоків в 
робочій частині шестеренного насоса 
за наявності розвантажувальних 
канавок. Момент утворення 
замкненого об’єму. 
Рисунок 3.17 – Розгляд потоків в робочій частині шестеренного насоса за 
наявності розвантажувальних канавок. Замкнений об’єм набуває 
мінімального розміру (а), момент розкриття замкненого об’єму (б) 
 а)  б) 
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Рисунок 3.18, який відповідає 
рис.  3.16 показує, що замкнений 
об’єм знаходиться в крайньому 
правому положенні та має 
максимальний об’єм. Можна 
бачити, що об’єм сполучений через 
канавку GO з камерою нагнітання та 
виникають вихідні потоки O` та O``. 
Потоки сполучаються в основний 
вихідний потік O. В той же час 
канавка GI наповнюється вхідним потоком I, але через низький тиск 
виникають кавітаційні бульбашки. 
Рисунок 3.19, що відповідає 
рис. 3.17а ілюструє ситуацію, коли 
замкнений об’єм займає центральне 
положення та має мінімальний 
об’єм. Він відокремлений від 
канавки GO та камери нагнітання, а 
також від канавки GI та камери 
всмоктування. Таким чином 
забезпечується внутрішня щільність 
насоса. Вхідний I та вихідний O 
потоки протікають вільно. 
Рисунок 3.20 показує що замкнений об’єм приймає максимальний об’єм 
та знаходиться в крайньому лівому положенні. 
Замкнений об’єм з’єднується з камерою всмоктування через канавку GI, 
утворюючи вхідні потоки I` та I`` до замкненого об’єму. Одночасно, як 
наслідок зростання величини замкненого об’єму, в ньому утворюється 
кавітаційна бульбашка, яка при обертанні шестерні з’єднується з бульбашкою, 
що виникає в канавці в камері всмоктування. 
Рисунок 3.19 – Візуалізація потоку 
рідини в шестеренному насосі за 
наявності канавок. Замкнений об’єм 
набуває мінімального розміру. 
Рисунок 3.18 – Візуалізація потоку 
рідини в шестеренному насосі за 
наявності канавок. Момент 
утворення замкненого об’єму. 
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Додатково до наведених 
вище досліджень, було проведене 
визначення впливу робочих 
параметрів на характер та 
інтенсивність кавітаційних явищ в 
зоні «камера нагнітання – вихідний 
міст – камера всмоктування». 
Досліди підтвердили 
спостереження, що зниження 
тиску в камері всмоктування, 
зростання швидкості обертання та 
зниження температури масла призводять до зростання інтенсивності кавітації. 
 
3.4 Визначення пульсацій тиску в лініях всмоктування та нагнітання 
шестеренного насоса. 
 
 Для оцінки впливу на тиску в лінії всмоктування на пульсації миттєвого 
тиску в лініях було проведено досліди вимірювання тиску за сталої частоти 
обертання та тиску в лінії нагнітання. Досліди були проведені для значень 
тиску в лінії всмоктування -0,05 МПа, “0 МПа” та 0,05 МПа, частоті обертання 
500 об/хв і тиску в лінії нагнітання 0,5 МПа. 
Результати дослідів, які наведені на рис. 3.21 – 3.23, показують, що 
спостерігається досить значна величина пульсацій тиску в лінії нагнітання, а 
пульсації тиску в лінії всмоктування має частоту вдвічі більшу за частоту 
пульсацій в лінії нагнітання. 
Помітно, що при зміні величини тиску змінюється форма пульсацій 
тиску в лінії нагнітання. Так при надлишковому тиску в лінії всмоктування 
з’являються провали в кривій пульсацій в порівнянні з випадком коли тиск в 
лінії всмоктування дорівнює атмосферному (0 МПа). А при зниженні тиску в 
лінії всмоктування до від’ємних значень спостерігається крива пульсацій 
Рисунок 3.20 – Візуалізація потоку 
рідини в шестеренному насосі за 
наявності канавок. Момент 
розкриття замкненого об’єму. 
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тиску близька до пилкоподібної, з поступовим зростанням тиску до 
максимального значення. 
Рисунок 3.23 – Пульсації тиску в лініях шестеренного насоса при тиску 
в лінії нагнітання 0,5 МПа, частоті обертання 500 об/хв та тиску в лінії 
















Рисунок 3.21 – Пульсації тиску в лініях шестеренного насоса при тиску в 
лінії нагнітання 0,5 МПа, частоті обертання 500 об/хв та тиску в лінії 




















 Як відомо, частота пульсацій тиску в лінії шестеренного насоса може 
бути визначена за формулою [4]: znf  , 
де n – частота обертання вала насоса; z – кількість робочих камер насоса. 
Таким чином для випадку досліджень при частоті обертання 500 об/хв та 
кількості зубів шестерень z = 11, частота буде рівна: 
 
6,911133,8  znf  Гц 
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Рисунок 3.22 – Пульсації тиску в лініях шестеренного насоса при тиску в 
лінії нагнітання 0,5 МПа, частоті обертання 500 об/хв та тиску в лінії 







Аналізуючи експериментальні дані (рис. 3.13) можна бачити, що частота 
пульсацій отримана експериментально підтверджує теоретичні розрахунки. 
 
Рисунок 3.24 – Пульсації тиску в лініях всмоктування та нагнітання 
шестеренного насоса при частоті обертання n=500 об/хв, температура 
робочої рідини T = 20°C, тиск в камері всмоктування pI = “0 MПa”, тиск в 
камері нагнітання pO = 0,5 MПa 
 
ВИСНОВКИ ДО РОЗДІЛУ 3 
 
1. За результатами проведених досліджень були отримані картини течії 
робочої рідини в робочій частині шестеренного насоса з зовнішнім 
зачепленням шестерень, які дали змогу візуально виявити виникнення 
кавітаційних зон в замкненому об’ємі та при його розкритті в камері 
всмоктування насоса, що дало можливість оцінити розміри кавітаційних зон і 
їх вплив на робочі характеристики насоса.  
2. Проведені досліди за різних значень робочих параметрів, таких як, тиск 
в лінії всмоктування, нагнітання, частота обертання шестерень та температура 















робочої рідини дозволили виявити, що до збільшення інтенсивності 
кавітаційних явищ призводить зниження тиску в лінії всмоктування, 
збільшення частоти обертання та зростання температури робочої рідини або 
зниження її в’язкості. 
3. Дослідження впливу розвантажувальних канавок на інтенсивність 
вказаних вище кавітаційних явищ та характеристики насоса показало 
зменшення розмірів кавітаційних зон в порівнянні з моделлю насоса без 
розвантажувальних канавок. 
4. Підвищення ефективності роботи канавок та зниження зношування 
елементів насоса можна досягти з використанням отриманих результатів 
візуалізації, забезпечивши каналізацію замкненого об’єму з камерою 
всмоктування, для підвищення тиску в ньому, в положенні шестерень при якій 
відбувається зародження кавітаційних бульбашок. 
5. Аналіз результатів вимірювання тиску в лініях насоса показав наявність 
пульсацій, їх характер, та залежність від умов роботи насоса та його 
конструкції. Отримані дані потрібно враховувати при проектуванні 
гідравлічних систем, з метою уточнення величини гідравлічних втрат енергії 
та розміщенні гідравлічної апаратури в гідросистемі. 
6. Одержані дані візуалізації і замір параметрів потоку дають змогу 
зробити висновки відносно характеру поведінки робочої рідини в замкненому 
об’ємі, наявності кавітації і, як наслідок, існування пульсацій тиску за межами 
замкненого об’єму. Характер пульсацій приведених на рис. 3.10 – 3.12 вказує 





ДОСЛІДЖЕННЯ ОСОБЛИВОСТЕЙ ТЕЧІЇ В’ЯЗКОЇ РІДИНИ В 
НАГНІТАЛЬНІЙ ЛІНІЇ ШЕСТЕРЕННОГО НАСОСА. 
 
4.1. Види пульсаційних потоків та можливі методи їх опису 
 
 Дослідження представлені в попередному розділі підтвердили 
результати описані в роботах [5, 24, 37] про наявність пульсацій в потоці. В 
залежності від умов на вході в насос (всмоктувальна частина) та виході 
(нагнітальна частина) можуть спостерігатися періодичні пульсації тиску в 
потоці з певною частотою та амплітудою. (рис. 4.1). 
 
Рисунок 4.1 – Виміряна пульсація тиску в лінії нагнітання шестеренного 
насоса.  
 
Пульсації тиску робочої рідини в лініях шестеренного насоса розглянуті 
в роботах S. Manco, N. Nervegnа [24], П.М. Андренко [6, 37, 38], та ін. З 
результатів наведених в даних роботах можна зробити висновок, що пульсації 
тиску мають складну форму, а їх параметри залежать від умов роботи насоса 




Експериментально встановлено, що наявність кавітації в замкненому 
об’ємі насоса також має вплив на характер таких пульсацій. В зв’язку з 
достатньо широким діапазоном та характером пульсацій, вони можуть бути 
описані різного типу функціями. Наприклад, як показано на рисунку 4.2 одним 
із видів таких функцій може бути залежність: 
577,7;=  -0,1374;= -0,04498;=  -0,4295;= 

















Рисунок 4.2 – Апроксимований графік функції пульсації тиску 
 
 Враховуючи вищезазначене можливі різноманітні представлення 
подібних потоків. 
 Таким чином нами показано, що на виході з насоса рух рідини може бути 
пульсуючим, а частота і період залежить не тільки від конструкції шестерень, 
а також від наявності кавітації в замкненому об’ємі. Як видно з рис. 4.1 
характер пульсацій має досить складний вигляд, але, разом з тим, 
спостерігається деяка його періодичність. 
 Отже, для того, щоб описати подібний характер пульсацій можна 
використати декілька підходів. Перший підхід пов’язаний з використанням 
правил осереднення Рейнольдса [52, 53] стосовно пульсацій тиску. В цьому 
випадку графік пульсацій тиску можна представити у вигляді двох складових: 
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осередненої по часу величини тиску ( p) та пульсаційної складової ( p ) 
(рис. 4.3). Тобто тиск в лінії за насосом можна описати наступною залежністю: 
 
pptp )( , 
де p – осереднений тиск, p  – пульсаційна складова тиску. 
p – осереднене значення тиску за період обертання шестерні, p  пульсаційна 
складова 
Рисунок 4.3 – Пульсації тиску в лінії нагнітання насоса за 1 оберт шестерні: 
 
 Наприклад, для даного випадку, осереднений за часом тиск p має 
величину 4,8 бар, а пульсаційна складова змінюється в межах від +1,25 бар до   
-2,4 бар. Таким чином пульсаційна складова знаходиться в межах 2 бар, що 
складає близько 40% від осередненого значення тиску. Розмах пульсацій 
складає 3,55 бар. 
 При другому підході аналіз графіку функції пульсацій тиску 








(наприклад рядом Фур’є, або синусоїдами чи конисусоїдами). Для цього 






























 розв’язанням яких займався ряд вчених.  
Більшість теоретичних розв’язків періодичного неусталеного руху 
відносяться до осцилюючого руху, цю задачу для випадку нестисливої рідини 
в круглій трубі можна вважати класичною. До таких відносяться роботи Паоло 
[54], Ухіди [55], Філіпса і Ціанга [56], Хірішмана [57], а також монографії 
Лойцянського [58] та Шліхтінга [52]. 
 В роботі Атабека і Шанг [59] розглянута задача про розвиток течії 
рідини в трубі за умови, що швидкість потоку у вхідному перерізі є деякою 
періодичною функцією часу. Розв’язок наведений у вигляді сум двох рядів, 
перший з яких виражає граничну течію в нескінченності, а другий – додаткові 
швидкості на вхідній ділянці. Вивчення пульсуючих рухів наведено в роботі 
Орнера [60], де розглянуто вплив стаціонарної течії на динамічні 
характеристики трубопроводів на основі дисипативної моделі. Профіль 
збуреної швидкості описується конфлюентною гіпергеометричною функцією 
з двома комплексними параметрами. Пульсуючий вісесиметричний рух 
Пуазейля та його вплив на розподіл швидкості і передаточної матриці у 
випадку стисливої рідини представлено в роботі Інаба, Хашімато, Міяке і 
Мурата [61]. Для пульсацій використовується рівняння Стокса. 
Експериментальні дослідження області відриву в пульсуючому потоці в 
круглій трубі за перешкодою приведені в роботі [62]. Рух дисперсної рідини в 
пружних трубках розглянуто в роботах Меркулова [63], Аменадзе та ін. [64]. 
Подібні задачі приведені в роботах Сльозкіна [65], Р.Берда, В.Стьюарта, Е. 
Лайтфута [66, 67], Дж.Бетчелора [68], Чарного [69], Дж.Уомерслі [70]. 
 Вважаючи, що тиск є функцією часу що можна виразити як: 



















































































































































































Д.М. Поповим в роботі [71] наведено розв’язок задачі про періодичний 
ламінарний рух нестискуваного середовища, який оснований на застосуванні 










































































































































































































В приведені розв’язки входить важливий критерій для пульсаційного 
руху  /R  (число Уомерслі). 
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 Недоліком описаних вище розв’язків є складність представлення 
результатів та використання в інженерних розрахунках через те, що вирази 
швидкості потоку приведені в функціях Кельвіна-Бесселя, та ускладнення, що 
виникають при обробці приведених даних для визначення гідравлічних втрат 
енергії. 
 Разом з тим за результатами цих досліджень виникає можливість 
розробити методику для оцінки пульсуючого руху в трубопроводі. 
 Враховуючи дані результати досліджень пульсаційного руху на виході з 
насоса можна прогнозувати характер руху рідини на деякій ділянці за насосом. 
Такий характер є неусталеним, рух рідини нестабілізованим, тобто, по суті, 
потік вздовж по трубопроводу за насосом може розглядатися з позиції 
гідродинамічної початкової ділянки. 
 Таким чином поставлена задача, яка полягає в тому, що на основі цих 
даних про пульсаційний рух на виході з насоса, розробити метод розрахунку 
течії рідини який би був зручним для інженерних розрахунків, та з’ясувати, які 
особливості буде мати імпульсна течія в трубопроводі за насосом. 
 




Таблиця 4. 1 – Види пульсаційних потоків та можливі методи їх опису 
 
№ Автор Вид пульсацій Розв’язок 
1 Сльозкін Н.А 
(Громека І.С.) 
[65] 
































































































































2 Андренко П.М. 
та ін. [37], 
Башта Т.М. [7] 
Осцилограма пульсацій тиску на 
виході шестеренного насоса 
 








Амплітуда і-ї гармоніки пульсацій 








Пульсуючий рух під дією тиску, що 













































































































































































































































Рух під дією перепаду тиску 
























v zLz 10   




































5 Лайтфут Е.[67] Пульсації тиску в капілярах (А – 
венула, 16,7 мкм, Б – артеріола, 25 
мкм) 
Пульсуюча течія зумовлена градієнтом 
тиску tBtA
L






































































2 R  – характерне число Рейнольдса 
6 Бетчелор 
Дж.[68] 



















































































































періодично змінюється з частотою 








































































8 S. Manco-N. 
Nervegn [24] 


































































































































































































































4.2. Наближений метод розрахунку параметрів пульсуючого потоку за 
шестеренним насосом. 
 
Наявність пульсацій призводить до зміни гідравлічного опору в зоні 
дестабілізованої течії за шестеренним насосом, а отже і до деформації епюри 
швидкості та дотичних напружень. Потік можна розглядати як пульсуючий і 
прийняти наступні припущення:  
-рідина є нестисливою, однорідною та ньютонівською; 
-стінка труби є жорсткою, труба має круглий переріз та циліндричну 
форму; 
-рух рідини ламінарний, вісесиметричний та паралельний осі труби; 
-граничні умови вісесиметричні, на стінці відсутнє проковзування; 
-рух рідини відбувається під дією градієнту тиску; 
-вплив гравітації не враховується. 
Вважаємо, що рух рідини нестаціонарний і одномірний, сили інерції від 
конвективного прискорення на рух не впливають. Крім того приймаємо, що 
p(t,x) – відома функція тиску від часу t та повздовжньої координати x. 





















, і для випадку ламінарного нестаціонарного потоку в 









































 sin),(),( . 
 
Використовуючи в якості безрозмірного критерію, що характеризує 
пульсаційний потік величину 


R  в роботі [58] було отримано вираз епюри 
















































































































































































На основі цього виразу може бути отримана формула для визначення 
дотичних напружень та залежність, що дозволяє виконати розрахунок 
коефіцієнта гідравлічного тертя   для пульсуючого нестаціонарного потоку. 
В цьому випадку секундна об’ємна витрата за даними роботи [58] 



























 Пропонується вирішення задачі з визначення розподілу швидкостей при 
нестаціонарному пульсуючому ламінарному русі рідини в каналі. 
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Використовуючи проведені раніше дослідження [58, 72] отримані 
результати з використанням методу апроксимації функцій Бесселя від 
комплексного аргументу за допомогою пари швидко збіжних степеневих 
рядів. Це дало можливість розробити метод розрахунку компонент поля 
швидкостей та напружень для широкої області практичного застосування 
запропонованих результатів [73, 74]. 
За умови наведених вище рівнянь руху та законах зміни тиску початкові 

























































Частковий розв’язок задачі (4.2) знаходимо за допомогою метода Фур’є 
у вигляді [75, 76]: 
 
 ierBtr  )(),(  
 
Підставляючи в (4.2) отримуємо для визначення )(rB  звичайне лінійне 
однорідне диференційне рівняння другого порядку виду: 
 









яке є типовим рівнянням Бесселя від комплексного аргументу. Його 
частковий розв’язок на осі труби )0( r  має вид: 
 
)()( 0 irJrB  , 
 
де )(0 irJ  - функція Бесселя нульового порядку від комплексного 
аргументу, або 
)()()(  rbeiirberrB  . 
 
Запишемо рівність як комплексно спряжену пару швидко збіжних 


























Оскільки  1,0r , достатньо взяти по дійсній частині 2 члена, по уявній 
частині один член ряду, при цьому досягається висока точність. 
















Розглянемо комплексну сталу інтегрування 21 iCC  , запишемо 




















































































Підставляючи отриманий вираз (4.4) в граничну умову (4.3) та 























































 t, , приходимо до простої системи двох 
















































Остаточно, визначивши коефіцієнти 1C  і 2C  та згрупувавши члени з 
)cos(),sin( tt   отримаємо вираз розподілу поля швидкостей в циліндричній 
























































































































































































Далі розподіл дотичних напружень в потоці можна визначити, 















































































































































































































На рис. 4.4 та 4.5 приведені епюри швидкостей та дотичних напружень 
отримані за формулами (4.5) і (4.6) для значень параметра  /R  =15,16 при 





Рис. 4.4. Епюри швидкостей рідини в циліндричній трубі за виразом (4.5) 
в різні моменти часу при  /R  =15,16 
 
Рис. 4.5. Епюри дотичних напружень в рідини в циліндричній трубі за 
виразом (4.6) в різні моменти часу при  /R  =15,16 
 
 Отримані результати дають можливість перейти до визначення впливу 
на величину гідравлічного опору трубопроводу характеристик протікаючого 
потоку. 
 
4.3. Особливості імпульсної течії рідини в трубопроводі за насосом 
 
В попередньому параграфі показано, що в зв’язку з наявністю пульсацій 
тиску на виході з насоса на основі розв’язків представлених рівнянь руху була 







фіксованому значенні параметра  /R . Ці особливості розподілу 
швидкостей впливають на характеристики потоку в трубопроводі за насосом. 
Одним із способів проведення аналізу такого впливу є метод, описаний в 
роботі [77]. 
 Аналіз проведених раніше досліджень дозволив обґрунтувати 
застосування перетворення Лапласа при виводі рівняння для середньої 
швидкості разом з асимптотичними методами. Запропонований метод 
узагальнює отримані раніше результати з вивчення нестаціонарної течії 
рідини в циліндричній трубі [78]. Приведена задача розглядає зміни 
швидкостей та витрат нестискуваної рідини в круглій трубі за умов 
імпульсних течій. 
 Ламінарний нестаціонарний рух нестискуваної рідини в циліндричній 





























,                          (4.7) 
де v  – локальна швидкість в напрямку осі труби; x , r  – координати в 
напрямку осі та радіуса труби; t  – час; p  – тиск;   – коефіцієнт динамічної 
в’язкості;   – густина рідини. 












,                  (4.8) 










,                 (4.9) 
а дотичні напруження на стінці труби 












0 .                (4.10) 











u  ; 
нU
V















,      (4.11) 
де 
нU  – нормуюча швидкість; R  – радіус труби;   – коефіцієнт 
кінематичної в’язкості. 













































.                 (4.15) 
Для інтегрування рівнянь (4.12) або (4.13), (4.14) розглянемо коефіцієнти 
тертя. 










                (4.16) 
а коефіцієнт місцевого тертя на поверхні трубопроводу 




Vм .                       (4.17) 














RUн2Re .               (4.20) 
Знайдемо розв’язок рівняння (4.12) при граничних умовах: 
0u  при 1                       (4.21) 
та початковій умові: 
0u  при 0 .                      (4.22) 
При початковій умові (4.22) перетворенням Лапласа рівняння (4.12) буде 










.               (4.23) 
Розв’язком рівняння (17) при граничній умові (4.21) є залежність: 
   






00 ,                     (4.24) 
де 
0I - функція Бесселя від уявного аргумента. 
Відповідно інтегруючи за формулою (4.14), маємо 
   










.                                      (4.25) 
Враховуючи, що 




 ,                            (4.26) 
співвідношення (4.24) матиме вигляд 
 




2 .                                       (4.27) 
Введемо позначення 







 ,          (4.28) 




2 ,                    (4.29) 
то співвідношення (4.24), (4.27) приймуть вигляд: 
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   sqsKu  , ,            (4.30) 
   sqsLU  .             (4.31) 
При цьому 
    
1
0
,2 dsKsL .              (4.32) 
Зображенням (4.30), (4.31) відповідають оригінали 




























KeL .              (4.34) 
Де 
K - нулі функції Бесселя  0J . 
Швидкість та середня швидкість руху рідини за співвідношеннями (4.30) 
– (4.32) можна представити у вигляді: 




,, dqKu ,               (4.35) 




dqLU .               (4.36) 
Розглянемо рух рідини в циліндричній трубі та її витрату під впливом 





*qdq .                  (4.37) 
Імпульси тиску назвемо скінченними, якщо *q є скінченним числом. 
Інтегруючи рівняння (4.12) і співвідношення (4.14) по часу та враховуючи, що 
































* dUU .                 (4.42) 
Величинами  *u  та *U  визначаються сумарні витрати, зумовлені 
імпульсом тиску *q  в точці і в перерізі труби в цілому. 
Приведений метод дає можливість визначати середні швидкості та 
витрати в імпульсних потоках в’язкої нестисливої рідини  
 
ВИСНОВКИ ДО РОЗДІЛУ 4 
 
1. На основі розгляду існуючих математичних моделей, що описують 
пульсуючий ламінарний рух рідини розроблена і запропонована нова 
наближена модель руху рідини на виході з насоса, яка відрізняється 
відсутністю в розв’язку функцій Кельвіна-Бесселя, які замінені 
швидкозбіжними знакозмінними рядами, яка дає можливість прогнозувати 
характеристики потоку за шестеренним насосом. 
2. На основі експериментальних досліджень виявлено характер 
пульсаційного руху на виході з насоса (в нагнітальному патрубку).  
3. Показано, яким чином використовуючи метод апроксимації функції f(t) 
(рис. 4.1) за допомогою гармонічного ряду можуть бути одержані кінематичні 
і динамічні характеристики потоку. Вважаючи, що пульсації швидкості і тиску 
будуть відмінні від нуля на деякій ділянці трубопровода (початкова ділянка), 
розглянуто неусталений рух рідини на основі відповідних рівнянь, що 
характеризують нестабілізований нестаціонарний потік.  
4. Одержані рекомендації для визначення поля швидкості на деякій ділянці 





ВИСНОВКИ ЗА РЕЗУЛЬТАТАМИ ВІЗУАЛЬНИХ ДОСЛІДЖЕНЬ В 
РОБОЧІЙ ЧАСТИНІ ШЕСТЕРЕННОГО НАСОСА. 
 
5.1. Силовий вплив кавітації на поверхні зубів шестеренного насоса. 
 
 Аналіз візуалізації потоку рідини в замкненому об’ємі показав, що при 
“розширенні” об’єму спостерігається інтенсивне схлопування бульбашок, що 
призводить до виділення певної величини енергії, яке може негативно 
позначитися на якості поверхні зубів. 
Імпульси тиску, що виникають при замиканні одиночній кавітаційної 
порожнини розглянуті в роботі [46]. 
Залежно від початкових умов замикання одиночної кавітаційної 
порожнини поблизу твердої стінки може здійснюватися за різними схемами, а 
механізм та інтенсивність динамічного впливу порожнини при різних типах 
замикання також будуть змінюватись. Для дослідження цього питання, 
одночасно зі швидкісною кінозйомкою руху стінок порожнини проводилася 
реєстрація імпульсів тиску, що виникають при її замиканні. 
Попередній аналіз результатів експерименту показав, що при замиканні 
бульбашок з максимальним початковим радіусом 0,11 <Rо <0,16 мм 
виникаючі пікові тиски істотно нижче, ніж при закритті менших або більших 
порожнин. Розрахунок показує, що цей діапазон розмірів відповідає 
резонансним радіусам бульбашок за даних умов випробувань. 
Орієнтовна оцінка ударного тиску показала, що його величина може 
сягати 5∙108 – 4∙109 Па. 
Розглянуті характеристики імпульсів тиску, що виникають при 
замиканні кавітаційних порожнин показали, що виміряний піковий тиск р в 
даних дослідах коливається в межах від 5∙105 до 40∙105 Па. Проте слід 
врахувати, що це - тиск, який сприймається всією поверхнею. Так як площа, 
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на яку спрямований динамічний вплив від замикаємої порожнини, набагато 
менше, то, отже, і ударний тиск має бути набагато більше виміряного пікового. 
Як показано в роботі [46] захлопування кавітаційних порожнин може 
протікати по різному в залежності від початкової деформації бульбашки. 
Виділяють замикання І, ІІ, і ІІІ типу (рис. 5.1)  
Рисунок 5.1 – Типові схеми замикання каверн поблизу твердої стінки 
[46] 
 
 Помітно, що зі збільшенням початкової деформації бульбашки виникає 
кільцева струминка рідини, яка розділяє бульбашку на 2 нерівні частини. При 
подальшому збільшенні початкової деформації кільцева струминка 
з’являється поблизу твердої стінки і відбувається від’єднання каверни від 
твердої стінки. 
Експериментально отримані осцилограми показали, що імпульс тиску 
має несиметричну форму, причому час наростання тиску більше часу спаду. 
Досліди проведені на різних рідинах показали, що в’язкість і поверхневий 
натяг в дослідженому діапазоні не роблять істотного впливу на форму 
імпульсу; однак спостерігається помітне збільшення (приблизно в 3 рази) 
крутизни фронту наростання тиску при збільшенні початкової енергії 
порожнини і при переході замикання від типу III до типу I. 
При замиканні типу I під час деформації порожнини практично ніколи 
не спостерігалося появи кумулятивних струменів. Припускається, що в цьому 
тип І тип ІІ* 
тип ІІ тип ІІІ 
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випадку динамічний імпульс виникає внаслідок впливу хвилі тиску на 
граничну поверхню. Про це свідчить і велика крутизна фронту наростання 
тиску. При замиканні типу І динамічний імпульс може виникати як в 
результаті впливу хвилі тиску, що розповсюджується від ближньої до 
граничної поверхні стінки кавітаційної порожнини, так і в результаті удару 
кумулятивного струменя при злитті кільцевих струменів. У цьому випадку 
інтенсивність впливу збільшується. При замиканні типу III динамічний вплив 
на тверду стінку здійснює хвиля тиску, що розповсюджується від порожнини, 
яку від граничної поверхні відокремлюють кільцеві струмені. При їх злитті 
часто утворюється кумулятивний струмінь, що рухається від твердої поверхні 
крізь кавітаційну порожнину. Це явище супроводжується значним 
ослабленням динамічного імпульсу. 
При цьому відношення часу наростання тиску до тривалості імпульсу 
залишається практично постійним, а утворення фронту ударної хвилі не 
відбувається. 
Тривалість імпульсу дещо зростає при збільшенні початкової енергії 
порожнини і при переході замикання від типу I до типу III. Так, при зміні 
початкової енергії бульбашки від 10-7 до 10-5 Дж тривалість імпульсу 
збільшується від 2 до 4 мкс. Помітного впливу фізичних властивостей рідини 
на тривалість імпульсу не виявлено. 
 Даний процес можна описати скориставшись методом запропонованим 
в роботі [29]. На основі рівняння імпульсів та рівняння Мещерського можна 













  , 
 де m(r) – маса бульбашки, Ur – радіальна швидкість його поверхні, r(t) – 
поточний радіус бульбашки, Cf – коефіцієнт приєднаної маси. На твердій 
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де     cos2cos1)( 2f , θ – кут змочування, крайовий кут. 
 
Результуюча сила, яка виникає при схлопуванні бульбашки рівна: 
24)( rtpF   
Результати досліджень в роботі [46] показують, що істотну відмінність 
у динамічному впливі порожнин можна пов’язати з різним механізмом їх 
замикання. Форма імпульсу тиску свідчить про те, що при замиканні 
кавітаційної порожнини в безпосередній близькості від твердої стінки ударна 
хвиля не утвориться. Руйнуючими факторами можуть бути як хвиля тиску, що 
розповсюджується від схлопування бульбашки, так і струмені, що 
утворюються при деформації поверхні порожнини і вдаряються об тверду 
стінку. 
На основі уявлень про прискорення часток під дією ударної хвилі при 
















 ,  
де m – маса частинки, кг, V – швидкість, м/с, f – площа дії, м2 t – час, с, d 
– діаметр, м, ρ – густина рідини, кг/м3. 
Для кавітаційних бульбашок, які виникають у воді було отримано, що 
Fуд=1,5∙106 кг/м2 = 150 кг/см2, тобто результат свідчить, про значні руйнівні 
сили тиску ударної хвилі, які виникають при схлопуванні бульбашки. 
В розглядаємому нами випадку виникаючі бульбашки в маслі HDZ 46 з 
параметрами ρ = 860 кг/м3 та μ = 0,04 Па∙с (при 40°С), при решті умов таких 














 Дані величини вказують на те, що поява кавітаційної області в 
замкнутому об’ємі суттєво впливає на характеристики міцності шестерень. 
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 З метою підвищення довговічності роботи насоса при наявності кавітації 
можна використовувати кремнійорганічні покриття, які розроблені в КПІ та 
мають достатньо високі характеристики міцності [79]. 
 Захисні кремнійорганічні покриття отримують шляхом нанесення тонкої 
плівки композиційного полімерного матеріалу. Високі захисні властивості 
ряду типів КОП зумовлені наявністю основних корозійностійких оксидів в 
складі природних силікатів. Характеристики деяких зразків 
кремнійорганічних покриттів (КОП) представлені в таблиці 5.1. 
Таблиця 5.1 














КНН-121 1 50 96 15,3 225,4∙105 
КНН-122 1 50 101 13,9 194,5∙105 
КНН-123 1 50 99 12,9 180,7∙105 
КНН-124 1 45 97 14,2 146,5∙105 
КНН-125 1 45 97 13,8 251,0∙105 
КНН-126 1 50 94 11,2 115,0∙105 
КНН-128 1 50 98 16,2 356,0∙105 
КНН-130 1 50 110 21,5 616,0∙105 
 
5.2. Визначення зміни величини замкненого об’єму 
 
Для визначення характеру зміни замкненого об’єму досліджуваного 
шестеренного насоса було проведене вимірювання площі фігури, яка 
відповідає замкненому об’єму, на кадрах отриманого при візуалізації 
відеоматеріалу. Для цього була проведена розкадровка відеоматеріалу, 
отриманий ряд зображень був опрацьований в графічному редакторі. Область 
на зображенні, що відповідає замкненому об’єму є темною, тоді як грані зубів 
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шестерень є світлими, що дає змогу достатньо чітко визначити шукану фігуру 
(рис. 5.2). Визначення площі проводилося за допомогою графічного редактора 
GIMP 2.8.14, шляхом визначення площі виділеної фігури в пікселях. 
Вимірювання були проведені на кадрах, що відповідають моменту 
утворення замкненого об’єму, та до моменту його розкриття. Зміна часу між 
кадрами Δt складає 0,0001 с, а кут повороту шестерень між кадрами Δφ – 0,3 
град. 
 
 Як вказано вище, між зубами шестерень, які формують замкнений об’єм 
є бічний зазор, який поділяє замкнений об’єм на 2 частини, тому було 
визначено площу фігури, що відповідає верхній частині замкненого об’єму – 






Рисунок 5.2 – Визначення площі фігури, яка відповідає замкненому об’єму 
за допомогою графічного редактора; 1 – фрагмент виділеної області 
(замкнений об’єм) , 2 – межі виділеної фігури (грані зубів шестерень) 
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Загальна величина замкненого об’єму SЗО дорівнює сумі площ вищезгаданих 
фігур (рис. 5.3б). 
Таким чином було отримано ряд значень площ фігур, що дозволило 
дослідити характер зміни замкненого об’єму, як функцію кута повороту 
шестерні. 
 




























де ϕ – кут дуги зуба по початковому колу; 
r0 – радіус основних кіл ведучої та веденої шестерень; 
Rе – радіуси кіл вершин ведучої та веденої шестерень; 
Ri – радіуси кіл западин ведучої та веденої шестерень. 
γе – кут вершини евольвенти ведучої та веденої шестерень; 
функції invα та invγ визначаються формулою invx=tgx-x.  
Для досліджуваного насоса площа зуба шестерні SZ дорівнює 86,4 мм2. 
Виміряна площа зуба складає 26500 пікселів, отже можна визначити 
величину зміни замкненого об’єму в мм2. 
 а б 
Рисунок 5.3 – Визначення площ фігур, що відповідають частинам 
замкненого об’єму (а), за загальний замкнений об’єм (б) 
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За отриманими даними була побудована графічна залежність зміни 
величини замкненого об’єму від кута повороту шестерні (рис. 5.4). 
Як видно з представленого графіка площі фігур змінюються за 
квадратичною залежністю, а площа фігури, що відповідає загальному 
замкненому об’єму має точку мінімуму. При зростанні величини замкненого 





В такий же спосіб були визначені площі спостерігаємих кавітаційних 
явищ, що виникають в замкненому об’ємі. Результати представлені на рисунку 
5.5.  
Як показали дослідження, зародження кавітації відбувається при куті 
повороту шестерні φ = 9° відносно вертикальної осі (рис. 5.4, рис. 5.5 а).  
S1 = 0.0607φ2 + 0.0578φ + 9.0073
R² = 0.9985
S2 = 0.0461φ2 - 1.7661φ + 24.027
R² = 0.9985


















Кут повороту шестерні, град
SЗО – площа фігури замкненого об’єму 
S1 – площа 
верхньої частини 
фігури  
S2 – площа 
нижньої частини 
фігури  
Зародження кавітаційної зони 
Рисунок 5.4 – Графіки зміни частин замкненого об’єму та 
загального замкненого об’єму. 
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Графік показує, що площа кавітаційної області зростає до моменту 
розкриття замкненого об’єму, а після починає схлопуватись, в той же час 
зароджуєтеся друга кавітаційна область (рис. 5.5 б). Вона виникає при 
протіканні рідини через вузький зазор, який виникає при виході зубів із 
зачеплення. 
Як відомо, при цьому виникає локальне падіння тиску через зростання 
швидкості потоку рідини. 













де P=P(t) – тиск на стінці бульбашки, p∞(t) – тиск в рідині на 
нескінченності, t – час. 
а         б     в 
Рисунок 5.5 – Аналіз кавітаційних явищ, що виникають в замкненому об’ємі 
шестеренного насоса: а) поява кавітації, б) зростання першої та поява другої 
кавітаційної області, в) схлопування кавітаційної області 
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де pv=pv(T) – тиск насиченої пари,  T  – поверхневий натяг, N – 
стала для фіксованої маси даного газу, T – абсолютна температура. Якщо 



























Кількість кадрів   (1 кадр = 5∙10-5 с) 
Рисунок 5.6 – Порівняння виміряного радіуса бульбашки та результатів 




Результати вимірювань площ кавітаційних бульбашок, що утворюються 
в замкненому об’ємі шестеренного насоса представлені на рисунку 5.7. 
 
 
Як видно з порівняння рисунків характер росту бульбашок збігається. 
Аналіз даних візуалізації показав, що кавітація виникає в певних точках, 
а саме: 
- на вершині зуба, при розкритті замкненого об’єму (рис. 5.8 а, б); 
- при зростанні величини замкненого об’єму (рис. 5.8 в); 
- при перетіканні рідини через вузьку щілину (рис. 5.8 г); 
 
 Приведена методика визначення площі зміни замкненого об’єму, який 
утворюється при роботі шестеренного насоса з зовнішнім зачепленням та 
площі кавітаційних бульбашок, що виникають в ньому.  
Визначено положення шестерень, при якому виникає кавітація, та місця 






















Кількість кадрів (1 кадр=10-4 с)
Рисунок 5.7 – Зміна в часі площ кавітаційних бульбашок в робочій 




5.3. Рекомендації по зниженню кавітаційного впливу на зуби шестерень 
насоса 
 
 Як показано при візуалізації потоку кавітаційний вплив на поверхню 
шестерень в замкненому об’ємі пов’язаний з цілим рядом факторів. В 
залежності від реологічних властивостей рідини (в’язкості, густини) може 
визначатися енергія схлопування бульбашки. Тому одним із методів зниження 
кавітаційного впливу на елементи насоса є застосування кавітаційно стійких 
рідин, що досягається введенням необхідних присадок, або застосуванням 
пристроїв, які виконують дегазацію робочої рідини. Конструкція подібного 
типу пристроїв може бути основана на фізичних і хімічних ефектах. В роботах 
[80,81] представлені можливі методи дегазації рідин, які можна 
а)           б) 
в)           г) 
Рисунок 5.8 – Місця виникнення кавітаційних явищ в шестеренному насосі 
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проілюструвати таблицею 5.1. На жаль, в системах хімічних технологій більша 
частина представлених методів не може бути раціональною. 
 Таблиця 5.1. 




Як показано в розділі 3, поява вихорів в замкненому об’ємі, що є 
передумовою виникнення кавітації може суттєво впливати на характеристики 
пульсації тиску на виході насоса. На рисунку 4.1 представлений вид таких 
пульсацій. В зв’язку з цим актуальною є задача зниження інтенсивності 
кавітації. Одним із способів зниження інтенсивності кавітації і 
вихроутворення є дія на потік масових сил. Одним із прикладів таких сил є 
сили з магнітною природою. 
 Суттєвий вплив на потік здійснює пондеромоторна сила, що діє на 








e –густина електричних зарядів, E –напруженість електричного поля, j –
густина виникаючого в середовищі струму, H –напруженість магнітного поля. 
В рівняннях руху пондеромоторна сила додається до масових сил у 
випадку, коли ρе=0 і дорівнює: 





Підставою для цих рішень можуть служити дослідження, наведені в 
роботі [83], де показано, яким чином наявність магнітного поля може істотно 
впливати на процес вихроутворення. Інтенсивність вихорів істотно 
зменшується з ростом критерію Стюарта, тобто магнітне поле істотно впливає 
на процес вихроутворення. 
У рівняннях руху в магнітної гідромеханіки складова, що характеризує 
магнітні сили представлена у вигляді [83]: 
 
 BgradBBvN  
2
, 
де N – критерій Стюарта; 
v – швидкість потоку; 
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B – магнітна індукція; 
φ – різниця потенціалів. 
 
Таким чином, поява в рівнянні руху масових сил з магнітною природою 
дає можливість зробити оцінку їх впливу на характеристики течії в'язкої 
рідини: 
 



























Основним критерієм, який характеризує даний процес, є критерій 
Стюарта (N), який характеризує відношення сили електромагнітного 























Як видно з рівнянь, магнітне поле, здійснює, поряд з силами тертя, 
механічний вплив на потік рідини. Вплив магнітного поля на потік можна 
пояснити силою Лоренца, яка виникає під впливом зміни магнітного поля. 
Відповідно до закону Фарадея, при русі провідної рідини крізь магнітне поле 
в зонах найбільшого градієнта поля (на "вході" і "виході" з поля) всередині 
рідини виникає ЕРС, яка веде до появи вихрових струмів. У свою чергу, 
вихрові струми створюють індуковане магнітне поле відповідно до закону 
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Ампера-Максвелла. Взаємодія між вихровими струмами і результуючим 
полем призводить до появи сили Лоренца. Сила, що виникає при цьому, має 
гальмівний вплив на потік. 
Експериментальні та теоретичні дослідження спрямовані на вивчення 
впливу електромагнітних сил на структуру потоку показали, що сили 
електромагнітного гальмування призводять до уповільнення процесу 
вихроутворення в комплексі з процесом зародження і розвитку кавітаційного 
ядра. 
Дослідження, показані в роботі [83] показали (рисунок 5.9), що при 
значенні критерію Стюарта N = 3 і критерію Рейнольдса Re > 8000 можна 
спостерігати гасіння вихроутворення в зоні відривних течій. 
Як відомо, вихроутворення в районі місцевих втрат енергії або зонах, де 
можуть спостерігатися відривні течії можна розглядати як початкові умови 
для виникнення кавітації . 
Дійсно, як представлено в роботах Маргуліса [84, 85], та інших авторів, 
в центральній зоні вихорів можна спостерігати появу зародка кавітації у 
вигляді зон з тиском, що відповідає тиску пароутворення. Підвищення 
інтенсивності вихорів сприяє розвитку цих зон і появі кавітації. 
Як показано в приведеній роботі [75] вихроутворення можуть бути 
погашені поперечним магнітним полем певної інтенсивності, тобто поява 
вихорів може спостерігатися в потоці при вищих числах Рейнольдса. 
Саме такий процес впливу магнітного поля на вихроутворення і дає 
можливість зробити висновок про гальмування процесу виникнення кавітації 
та появи каверни. 
Наведені міркування дозволяють використати ефект впливу магнітного 
поля на вихроутворення в електропровідних рідинах для гасіння кавітації в 
системах гідроприводу. 
Таким чином, при певних реологічних властивостях рідини і сил 
електромагнітного гальмування до сил інерції спостерігається загасання 
енергії вихорів, отже, і зміна моменту появи кавітації. 
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Серед існуючих методів гасіння кавітації, вплив магнітного поля може 
виявитися перспективним для застосування в системах та обладнанні хімічних 
технологій при транспортуванні рідин з високою електропровідністю. 
 
 
Рисунок 5.9 – Гасіння вихроутворення за допомогою прикладеного до 
рідини магнітного поля, за даними [83] 
 
Ще одним методом зниження інтенсивності ерозійного впливу кавітації 
є вибір раціональної форми каналів, в яких протікає рідина. В даному випадку, 
можливий розв’язок конструкторських задач з формування геометрії 
замкнених об’ємів, забезпечення вентилювання каверни за рахунок виконання 
відповідних канавок, що підводять рідину до замкненого об’єму та 
підвищують тиск, за рахунок збільшення відстані між осями шестерень з 
метою організації «перетічок» (при цьому суттєво знижується ККД насоса). 
 Зменшення або повне усунення кавітації може бути, коли 
співвідношення між критичним кавітаційним числом κкр та діючим κд має вид 
κкр < κд.  
 Критичне число може бути визначене, як величина, що дорівнює 
maxmin  pкр , де max  – максимальний коефіцієнт розрідження газу. 
Величина цього коефіцієнта є функцією числа обертів, отже при заданій 
конструкції шестеренного насоса можна вибрати таке число обертів, при 
якому кавітація не виникатиме, або її інтенсивність буде мінімальною. 
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 Процес росту та схлопування бульбашок розглянуто в попередньому 
параграфі (рис. 5.7, рис. 5.8). 
 У випадку схлопування газонаповненої бульбашки в нестискуваній 






































де R – радіус бульбашки, ρ – густина рідини, p – тиск в навколишньому 
середовищі, pГ0 – тиск газу, γ – показник політропи, що залежить від процесу 
стиснення газу в порожнині. 
 Аналіз рівняння показує, що на стадії схлопування бульбашки можуть 
виникати значні тиски, які можуть бути причиною локального підвищення 
температури. 



























Аналіз даного рівняння показує, що радіус бульбашки залежить від 
тиску в рідині, в’язкості та густини рідини, пропорційно зростає і величина 
ерозійного впливу. 
 З аналізу отриманого в результаті експериментів відеофільму видно, що 
запропоновані канавки (рис. 5.10) не повністю виключають виникнення 
кавітаційних бульбашок у замкненому об’ємі при збільшенні його величини, а 
лише зменшують їх масштаб та час існування. Таким чином отримана 
інформація дає змогу скорегувати форму канавок для підвищення їх 
ефективності. 
 Пропонується скорегувати ширину канавки для більш швидкого 
сполучення замкненого об’єму з камерою всмоктування, що повинно сприяти 
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збільшенню тиску в ній та унеможливленню появи кавітації та забезпечення 
вищої герметичності між камерами всмоктування та нагнітання. 
Для забезпечення більшої щільності між камерами всмоктування та 
нагнітання потрібно збільшити площу контакту між стінкою та шестернею у 
вузькому місці, де форма канавки мало впливає на ефективність її роботи. 
Таким чином запропонована канавка має вид (рис. 5.11): 
 
 Принцип дії канавок полягає у тимчасовому з’єднанні замкненого 
об’єму з камерами всмоктування або нагнітання.  
 В момент утворення замкненого об’єму та наступній стадії – зменшенні 
величини ЗО канавка дозволяє рідині витекти в камеру нагнітання, тим самим 
не допускаючи компресії робочої рідини в камері та появи додаткових зусиль 
на елементи насоса (рис. 5.12).  
 Принцип дії канавок полягає у тимчасовому з’єднанні замкненого 
об’єму з камерами всмоктування або нагнітання.  
 






Рисунок 5.11 – Форма запропонованих канавок 
 В момент утворення замкненого об’єму та наступній стадії – зменшенні 
величини ЗО канавка дозволяє рідині витекти в камеру нагнітання, тим самим 
не допускаючи компресії робочої рідини в камері та появи додаткових зусиль 
на елементи насоса (рис. 5.12).  
В момент часу, коли зачеплення знаходиться в полюсі замкнений об’єм 
набуває мінімального розміру, а форма канавок забезпечує його 
відокремлення від порожнин всмоктування та нагнітання (рис. 5.13). 
При подальшому обертанні відбувається зростання величини 
замкненого об’єму та його розкриття. В цей період необхідно з’єднати 
зростаючий об’єм з камерою всмоктування (рис. 5.14) для збільшення тиску в 
ньому та недопущення появи кавітаційних бульбашок, які при подальшому 
схлопуванні можуть мати негативний вплив на якість поверхні зубів 
шестерень та інших елементів насоса, що призведе до зростання перетічок 











Рисунок 5.13 – Положення канавок відносно шестерень в момент 





Рисунок 5.14. Ілюстрація руху рідини через канавки при зростанні величини 
замкнутого об’єму та його розкритті 
 Таким чином запропоновані канавки дозволяють уникнути кавітації та 
компресії робочої рідини в замкненому об’ємі, та мають більшу площу 
контакту між кришкою та торцевою поверхнею шестерні в порівнянні з 
досліджуваною канавкою, що забезпечує меншу величину перетічок рідини та 
підвищує ефективність насоса. 
 
ВИСНОВКИ ДО РОЗДІЛУ 5 
 
1. Проаналізовано вплив процесу схлопування кавітаційних бульбашок на 
поверхні деталей насоса. Проведений розрахунок показав можливість появи 
значних ударних сил, що можуть призводити до руйнування поверхонь. 
2. Виявлені характерні області виникнення кавітаційних явищ та 
розглянуті причини їх виникнення. 
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3. Отримано закон зміни величини замкненого об’єму, та досліджено 
процес росту та схлопування кавітаційних бульбашок, що виникають в 
порожнинах насоса.  
4. Запропоновані методи зниження впливу кавітації на поверхні шестерень 
насоса. 
5. Запропонована конструкція розвантажувальних канавок, що дозволяють 






1. На основі проведення аналізу досліджень присвячених питанням 
функціонування шестеренних насосів з зовнішнім евольвентним зачепленням, 
виявлені основні недоліки їх конструкцій та роботи визначено, що опис 
процесів, що відбуваються в робочих порожнинах насоса, а особливо, в 
замкненому об’ємі, який виникає під час роботи та безпосередньо впливає на 
характеристики насоса є неповним без розгляду гідродинаміки потоку. 
Необхідну інформацію можна отримати шляхом проведення візуалізації 
потоків в машині. Даний метод дозволяє отримати якісну картину структури 
потоку (при наявності вихороутворень) та є ефективним методом при якому 
відсутній вплив на досліджуваний об’єкт. 
2. Розроблено методику проведення експерименту з вивчення 
гідродинаміки потоків в робочій частині шестеренного насоса, яка дозволила 
вперше отримати картину течії в замкненому об’ємі, створено фізичну модель 
гідродинаміки потоку в шестеренному насосі з зовнішнім евольвентним 
зачепленням на основі експериментального стенду, що дозволяє досліджувати 
роботу гідромашини в межах: частота обертання – до 1000 об/хв, тиску в лінії 
всмоктування від -0,05 до 0,05 МПа, тиску в лінії нагнітання до 3 МПа, та 
здійснювати візуалізацію за допомогою високошвидкісної відеокамери з 
частотою до 10000 кадрів на секунду та фіксацію миттєвого значення тиску в 
лініях. 
3. Проведено реологічне дослідження робочих рідин, що є типовими 
при використанні в системах гідроприводу (HDZ 46, HLP 68), який показало, 
що дані рідини відносяться до ньютонівських, та дав змогу визначити 
залежність зміни основних фізичних властивостей (коефіцієнта в’язкості, 
густини), які мають суттєвий вплив на механізм виникнення кавітаційних 
каверн та їх схлопування і на величину руйнуючого впливу бульбашок, що 
схлопуються на поверхні деталей насоса, від температури. 
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4. Вперше, на основі візуалізації потоку представлені 5 характерних 
стадій які спостерігаються при утворенні замкненого об’єму і кавітаційні 
процеси, що їх супроводжують. Визначено, що зародження кавітації 
відбувається в замкненому об’ємі під час його розширення при куті повороту 
шестерні – 9°, поява каверн спостерігається у всьому діапазоні тисків в лінії 
всмоктування, що були розглянуті в даному дослідженні. Величина тиску в 
лінії всмоктування має вплив на час схлопування каверн, цей процес протікає 
швидше при вищому значенні тиску, інтенсивність кавітації зростає зі 
збільшенням частоти обертання шестерень та зі збільшенням температури 
робочої рідини, тобто зі зниженням її в’язкості. 
5. На основі експерименту одержані характеристики пульсаційного 
потоку в нагнітальній лінії шестеренного насоса і на їх основі розроблена нова 
математична модель, що дозволяє більш коректно розраховувати втрати 
енергії в потоці з врахуванням існуючих пульсацій тиску. 
6. Вперше на основі візуалізації потоку сформульовано закон зміни 
замкненого об’єму та його складових як функцію кута повороту шестерні. 
Розглянуто динаміку виникнення та схлопування каверн, що виникають в 
замкненому об’ємі насоса та показано їх вплив на форму пульсацій тиску в 
камері нагнітання. 
7. Вперше візуально підтверджено, при яких умовах з’являються 
вихороутворення і каверна та спостерігається її взаємодія з шестернями 
насоса. В зв’язку з цим, для підвищення довговічності запропоновано 
виконувати покриття шестерень захисними протиударними 
кремнійорганічними покриттями. 
8. Запропоновано метод зниження інтенсивності кавітаційних явищ 
у електропровідній рідині шляхом дії на потік магнітного поля, що призводить 
до гасіння вихорів та усунення відривних течій, які є зародками кавітації. На 
основі досліджень розроблені пропозиції, щодо підвищення ефективності 
роботи насоса за рахунок вдосконалення конструкції розвантажувальних 
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канавок, запропонована нова форма канавок, які мають вищу ефективність 
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Шестеренний насос з зовнішнім евольвентним зачепленням є насосом 
коловоротного типу та відноситься до класу об’ємних роторних машин. 
Механічна енергія приводного валу, що обертається перетворюється в 
потенційну та кінетичну енергію потоку рідини. Частка кінетичної енергії для 
коловоротних машин невелика в порівнянні з потенційною (близько 0,5% при 
роботі на номінальному значенні тиску). 
Коловоротні машини працюють по принципу витіснення. Її робочий 
орган захоплює в приймальній порожнині машини певний об’єм рідини, який 
потім переміщується до вихідної порожнини, де рідина витісняється з 
робочого органу в вихідну порожнину машини. Під час переміщення рідини 
та її витіснення відбувається перетворення енергії з одного виду в інший. При 
цьому деталі робочого органу машини здійснюють лише обертальний рух.[10] 
В плоскоколоворотній машині переміщення об’єму рідини відбувається 
в площині, перпендикулярній до осі обертання вала. Робота об’ємних 
гідравлічних машин розглядається в області високих тисків (10...25 МПа), 
відносно малих витрат (до 220 л/хв) та високих швидкостей (~3000 об/хв), 
тобто за умов великої віддачі потужності на одиницю ваги машини, який для 
об’ємного гідроприводу складає 0,152…0,162 кВт/кг.[1] 
Робочий цикл об’ємної гідравлічної машини складається з трьох фаз: 
перша фаза – заповнення порожнини рідиною на вході, друга фаза – 
перенесення захопленого об’єму рідини до виходу, третя фаза – витіснення 
рідини з порожнини робочого органу. 
В коловоротній машині в третій фазі циклу виникають великі надлишкові 
тиски робочої рідини, що залишаються постійними протягом всієї фази. 
В другій фазі ці тиски зростають. Значні надлишкові тиски робочої 
рідини та великі питомі навантаження на поверхнях тертя визначають 
характеристики роботи машини, тобто мінімальне число обертів, 
максимальний тиск, мінімальний крутний момент. 
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В коловоротних машинах всі три фази суміщені в часі за рахунок 
наявності в робочому органі декількох порожнин, в яких в один і той же 
момент часу виникають різні фази циклу. 
Принцип роботи шестеренного насоса з зовнішнім зачепленням, як і для 
інших насосів об’ємного принципу дії полягає в зміні величини об’єму 
робочих камер. Причому камери всмоктування та нагнітання в насосі даного 
типу завжди роз’єднані, що виключає необхідність пристроїв розподілення 
рідини. 
Збільшення та зменшення об’ємів виконується за допомогою двох 
шестерень, які перебувають в зачепленні. При першій фазі – всмоктуванні, 
об’єм камери всмоктування збільшується, і вона заповнюється рідиною.  
Заповнення рідиною відбувається під дією атмосферного тиску ,або 
надлишкового тиску в баку, що є вищим за тиск в камері всмоктування. В 












Рис.1. Принцип дії шестеренного насоса з зовнішнім зачепленням шестерен 
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потрапила до міжзубних западин шестерень переміщується між шестернею та 
корпусом до камери нагнітання. Третя фаза – витіснення. Об’єм камери 
нагнітання, яка заповнена рідиною зменшується, це призводить до витіснення 
рідини в лінію нагнітання. 
В роботі [40] детально розглянуто рух рідини в описаній раніше 
конструкції насоса. Автор роботи пропонує розрізняти потоки на декілька 
груп: торцеві радіально направлені потоки, торцеві витоки через зазор і 
торцеві витоки в перехідній зоні. Процес руху рідини в цій роботі 
представлено в наступному вигляді. 
 
Рис. 1.2. Схема витоків через зазори в спряженнях деталей ШН [40] 
На основі такого припущення були складені відповідні рівняння руху рідини 
та побудовано математичну модель.  
Як відомо втрати енергії в об’ємних машинах складаються з механічних, 
гідравлічних та об’ємних втрат. Майже всі ці втрати переходять в тепло, що 
викликає нагрів деталей машини та робочої рідини. Лише незначна частина 
теплової енергії розсіюється при випромінюванні та конвекції через корпус.  
Таким чином майже все тепло, що виділяється при роботі машини 
поглинається робочою рідиною, що проходить через неї. Через високу питому 
потужність (близько 4,5 кВт на 1 кг маси машини) навіть порівняно невеликі 
втрати енергії викликають значні питомі теплові потоки q>600 кВт/м2. 
Процес внутрішніх витоків в НШ 
Систематизація процесу внутрішніх витоків за напрямком 
Окружні витоки через 
радіальні зазори в 
спряженнях зубців 
















Детальні дослідження втрат енергії приведені для даного типу насосів в 
роботах [7, 12, 13], де представлені рекомендації до розрахунку механічних, 
об’ємних і гідравлічних втрат. 
Механічні втрати, як відомо, залежать від перепаду тиску робочої рідини, 
що діє на деталі робочого органу, та від швидкості обертання цих деталей. 
Об’ємні втрати пов’язані з неповним заповненням робочих порожнин 
машини рідиною у вхідній камері складаються з: 
- втрат викликаних локальним кипінням рідини у вхідній камері машини; 
ці втрати викликаються додатковим опором, що виникає при високих тисках 
робочої рідини. При цьому деталі машини через тертя розігріваються до 
температури, що перевищує температуру насичення пари рідини при 
мінімальному тиску всередині машини; парові бульбашки, що утворюються на 
нагрітій поверхні, конденсуються в відносно холодній основній масі рідини, 
при цьому внаслідок утворення бульбашок виникає додатковий опір на вході 
в порівнянні з опором однорідної рідини; 
- втрат за рахунок неповного заповнення робочих камер машини рідиною 
в першій фазі через виділення розчинених газів з рідини та протитиску, що 
відповідає пружності насиченої пари, а також за рахунок дії на рідину 
відцентрових сил. 
Неповне заповнення камер рідиною призводить до зниження об’ємного 
ККД та виникненню пульсацій на виході, які зумовлені гідравлічним ударом, 
що виникає при зворотному потоці рідини з порожнини нагнітання, з високим 
тиском, в недозаповнену міжзубну западину і розповсюджується через рідину 
в магістраль. Досліди показують, що тиск під час таких ударів може в 2 і 
більше разів перевищувати робочий.[10] 
Суттєвий вплив на величину ККД шестеренних насосів мають гідравлічні 
втрати енергії. Вони пов’язані, як з особливостями конструкції насосів, так і з 
реологічними властивостями рідини, що ними перекачуються. 
До них відносяться втрати, викликані дією відцентрових сил, що 
перешкоджають повному заповненню об’єму робочого органу. Гідравлічні 
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втрати в коловоротних машинах порівняно невеликі (<105 Па), для 
неньютонівських рідин, але можуть бути значними для аномально в’язких 
рідин. Перетічки в середині машини ідуть зі сторони високого в сторону 
низького тиску, через ряд послідовно та паралельно з’єднаних зазорів. При 
цьому потік перетічок можна розділити на ламінарний та турбулентний 
потоки. 
Внутрішні зазори в машині можуть мати раптові звуження та 
розширення, які створюють місцеві опори потоку витоків. Стінки, що 
утворюють зазори, можуть періодично коливатися перпендикулярно до 
напрямку потоку витоків. 
Опір зазорів може періодично змінюватися за один оберт машини, а 
різниця тисків на вході та виході зазору також може мати періодичне 
коливання. Потоки по зазорам, що мають місцеві опори, коливання стінок 
носять турбулентний характер. 





Рис. 1.3. Схема перетічок в шестеренному насосі з зовнішнім зачепленням. 


























 де, нp – тиск нагнітання, Па, р – радіальний зазор, м,   – динамічна 
в’язкість, Па∙с, kz – кількість зубів, що контактують з корпусом, eS  – товщина 
вершини зуба, м,   – кутова швидкість, 1/рад, eR  – радіус вершин шестерні, 
b  – ширина шестерні, м; 









 де, нp – тиск нагнітання, Па, з – зазор між зубами шестерень, м,   – 
динамічна в’язкість, Па∙с, l  – протяжність лінії контакту зубів, м, b  – ширина 
шестерні, м; 













де, нp – тиск нагнітання, Па, т – торцевий зазор, м,   – динамічна 
в’язкість, Па∙с, вснг  , – кути камер нагнітання та всмоктування, рад, 1R  – 
радіус западин, м, 1r  – розмір ущільнюючого пояска, м. 
Як видно з аналізу приведених залежностей, всі вони містять динамічну 
в’язкість  , що може значно змінюватися при зміні температури, а отже має 
значний вплив на ефективність насоса, крім того виникає необхідність 





Аналіз особливостей зубчатого зачеплення шестеренних насосів 
 
В шестеренних насосах використовуються різні типи зачеплень 
шестерень, такі як зовнішнє евольвентне зачеплення, при якому можуть 
використовуватись прямі, косі та шевронні зубі, внутрішнє евольвентне 
зачеплення, трохоідальне зачеплення 
В роботах [10, 13, 27] розглянуті особливості шестерень шестеренних 
насосів. Так вказано, що зубчате зачеплення, яке застосовується в 
шестеренних машинах, мають наступні особливості, пов’язані з 
особливостями об’ємних машин. 
 невелику тривалість зачеплення (ε <1,1), що зменшує 
шкідливий вплив замикаємої в западинах шестерень рідини, при 
одночасному зачепленні двох пар зубів; 
 великий в порівнянні з нормальним бічний зазор 
(b=0,08m), що полегшує перетікання рідини з однієї частини 
замкненого об’єму в іншу при одночасному зачепленні двох пар 
зубів; 
 таке співвідношення між головкою та ніжкою зуба, 
при якому зменшується залишковий об’єм в западині зуба; 
 при заданому зовнішньому діаметрі шестерень 
вибирається мінімальне число зубів шестерні за рахунок 
збільшення модуля. 
Прямозубе евольвентне зачеплення (рис.1.2), що застосовується в 
більшості шестеренних насосів, має ряд суттєвих переваг. Основні з яких 
наступні: 




b) можливість спряженого зачеплення коліс при однаковому модулі 
зачеплення, незалежно від кількості зубів; 
c) висока технологічність нарізання та контролю зубів (відносна 
простота профілювання, виготовлення та контролю зубонарізного 
інструмента, що має прямолінійні або евольвентні ріжучі кромки, простота 
контролю елементів зачеплення коліс). 
Рис. 1.2. Зовнішнє евольвентне зачеплення з прямими зубами шестерень  
В шестеренних машинах зубі виготовляють такими, щоб забезпечити 
максимальне використання змінюваного об’єму та звести до мінімуму 
залишковий об’єм, який повертається після третьої фази циклу в камеру 
всмоктування, а також замкнений об’єм, в якому виникає або розрідження або 
підвищення тиску через неспівпадіння розкриття об’єму з початком першої 
фази або через передчасне закриття замикання об’єму при незакінченій третій 
фазі. 
Невелика протяжність зачеплення ε <1,1, зменшує шкідливий вплив 
замикаємої в западинах шестерень рідини, але підвищує пульсацію витрати. 
В першій фазі циклу, тобто при заповненні машини робочою рідиною на 
вході, абсолютний тиск в камері змінного об’єму може бути нижчим за 
атмосферний. При такому тиску із рідини починають виділятися розчинені в 
ній гази, а якщо тиск буде менше тиску, що відповідає пружності насичених 
парів робочої рідини, то у всмоктувальній камері виникне локальне кипіння. 
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В шестеренних машинах у випадку протяжності зачеплення ε >1, тобто 
при одночасному зачепленні двох пар зубів, має місце випадок, коли 
збільшення об’єму змінюваної порожнини, за рахунок виходу зуба однієї 
шестерні із западини іншої шестерні починається раніше початку першої фази 
циклу. При цьому в замкненому об’ємі відбувається падіння абсолютного 
тиску до величини, що відповідає пружності насичених парів робочої рідини і 
виникають явища локального кипіння та виділення розчинених газів, 
пов’язане з низьким абсолютним тиском. Явище недопустимого зменшення 
абсолютного тиску усуваються введенням розвантажувальних канавок зі 
сторони камери низького тиску. 
 
Насоси з косозубими та шевронними шестернями 
 
Прямозубе зачеплення характеризується лінійним контактом бічних 
поверхонь зубів по їх ширині, який є постійним в процесі зачеплення. При 
неточно виготовлених профілях зубів це призводить до виникнення поштовхів 
та ударів веденої шестерні, шуму та швидкому зношенню робочих 
поверхонь.[7,13] 
Ці недоліки усуваються при застосуванні косозубих шестерень (рис. 1.3 
а). Зачеплення в них та вихід із зачеплення відбувається поступово, через що 
зменшується вплив похибок профілю зуба, чим досягається більш плавна 
робота та знижується шум при роботі насоса. Кут нахилу зубів вибирають 
виходячи з вимоги збереження ущільнюючого контакту по всій ширині зуба 
протягом усього періоду контакту. Звичайно цей кут не перевищує 7-10°. 
Однак у випадку кута нахилу зубів 7-10° робота косозубого зачеплення 
несуттєво відрізняється від роботи прямозубого зачеплення. Застосування 
косозубих роторів в шестеренних насосах не дає зниження пульсації подачі 
рідини, частота та амплітуда коливань якої лишаються незмінними. 
Недоліком насосів з косозубими шестернями є наявність осьового 
зусилля. Для його усунення використовують шевронні шестерні (рис. 1.3 б). 
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Кут нахилу шевронних шестерень досягає 20-25°. При таких величинах 
нахилу зубів зростає значення коефіцієнту перекриття. Насоси з шевронними 
шестернями допускають більш високі швидкості, крім того в них відсутнє 
замикання рідини в западинах. Одночасне зачеплення кількох пар зубів 
дозволяє отримати більш рівномірну подачу рідини. Співвідношення між 
кутами зачеплення в торцевому та нормальному перерізах шевронних коліс 
вказує на можливість нарізати шестерні з меншою кількістю зубів ніж для 
прямозубих передач. Цим досягається значно краще використання робочого 
об’єму тіла роторів в процесі нагнітання. 
 
Рис. 1.3. Схеми насосів з косозубими та шевронними шестернями 
Внаслідок великого кута нахилу зубів в насосах з шевронними роторами 
немає безперервної ізоляції камер нагнітання та всмоктування, тому в них має 
місце постійне перетікання рідини через простір зачеплення. Це ускладнює їх 
використання для нагнітання рідин з низькою в’язкістю навіть в діапазоні 
середніх тисків. 
 Найбільш доцільним є використання насосів такого типу для 
перекачування великих об’ємів (3 – 5 м3/хв) високо в’язких рідин (до 2000 сСт) 
[12]. Також доцільне використання цього типу насосів при нагнітанні рідини з 
великим вмістом газу або повітря та зі значним тиском насиченої пари. Це 
пояснюється відсутністю утворення замкненого об’єму, при цьому в зону 
всмоктування переноситься незначна кількість стиснених в камері нагнітання 
газів та пари. В результаті невелика й частка об’єму робочих камер, 
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заповнених парою, газами та повітрям, які розширюються в камері 
всмоктування, а отже і втрата подачі від недозаповнення міжзубних западин. 
 Виготовлення насосів з шевронним зубом є значно більш складним та 
трудомістким в порівнянні з виготовленням насосів з прямозубими роторами. 
Для зменшення перетічок рідини зачеплення потрібно виготовляти 
беззазорним. 
 Експлуатаційні вимоги до гідросистем верстатів вимагають 
«жорсткість» характеристики p-Q для забезпечення рівномірності швидкості 
робочих рухів. Ці вимоги шестеренні насоси з косозубим та шевронним 
зачепленням роторів не задовольняють, що в більшості випадків обмежує їх 
використання в гідроприводі металорізальних верстатів [12]. 
Як показали дослідження використання шестерень різної форми може 
впливати на характеристики насоса, довговічність, напор. Разом з тим 
спільним для всіх типів насосів є існування лінії зачеплення та наявність 
замкненого об’єму, розміри якого можуть залежати від форми зубів 
шестерень, їх кількості та інших особливостей. Дана спільна риса дає 
можливість на основі аналізу потоку в шестеренному насосі з однією формою 






Експериментально отримані значення тиску на вході та виході насоса при 
візуалізації потоку в замкненому об’ємі при наявності кавітації. 
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ня [бар]   
0 -0.59 6.35   
0.0001 -0.57 6.33   
0.0002 -0.59 6.31   
0.0003 -0.58 6.35   
0.0004 -0.46 5.35   
0.0005 2.01 6.35   
0.0006 2.39 6.26   
0.0007 2.38 6.38   
0.0008 2.39 6.21   
0.0009 2.39 6.31   
0.001 2.4 6.28   
0.0011 2.39 6.43   
0.0012 2.39 6.31   
0.0013 2.4 6.18   
0.0014 2.38 6.26   
0.0015 2.38 6.23   
0.0016 2.38 6.35   
0.0017 2.39 6.31   
0.0018 2.38 6.38   
0.0019 2.4 5.23   
0.002 2.39 4.91   
0.0021 2.4 4.94   
0.0022 2.37 5.04   
0.0023 -0.32 4.96   
0.0024 -0.46 4.87   
0.0025 -0.52 4.82   
0.0026 -0.52 4.84   
0.0027 -0.52 5.01   
0.0028 -0.51 4.89   
0.0029 -0.53 5.04   
0.003 -0.51 4.91   
0.0031 -0.52 5.04   
0.0032 -0.5 4.94   
0.0033 -0.5 5.04   
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продовження ДОДАТКУ В 
0.0034 -0.51 4.87   
0.0035 -0.51 4.91   
0.0036 -0.51 5.33   
0.0037 -0.49 5.4   
0.0038 -0.51 5.45   
0.0039 -0.52 5.23   
0.004 -0.51 5.38   
0.0041 -0.53 5.35   
0.0042 -0.57 5.45   
0.0043 -0.56 5.38   
0.0044 -0.56 5.4   
0.0045 -0.55 5.26   
0.0046 -0.57 5.38   
0.0047 -0.57 5.4   
0.0048 -0.57 5.45   
0.0049 -0.56 5.35   
0.005 -0.55 5.38   
0.0051 -0.57 5.55   
0.0052 -0.55 5.38   
0.0053 -0.57 5.01   
0.0054 -0.54 4.84   
0.0055 -0.56 4.82   
0.0056 -0.54 4.79   
0.0057 -0.56 4.79   
0.0058 -0.57 4.82   
0.0059 1.66 4.74   
0.006 1.27 4.89   
0.0061 1.36 4.96   
0.0062 1.34 4.94   
0.0063 1.36 4.84   
0.0064 1.35 4.89   
0.0065 1.36 4.89   
0.0066 1.36 4.87   
0.0067 1.34 4.79   
0.0068 1.33 4.79   
0.0069 1.34 4.84   
0.007 1.34 4.18   
0.0071 1.41 3.23   
0.0072 1.34 3.77   
0.0073 1.35 3.82   
0.0074 1.35 3.74   
0.0075 1.34 3.77   
0.0076 1.34 3.72   
0.0077 0.6 3.74   
0.0078 -0.73 3.67   




Результати досліджень пульсації тиску на вході (а) та виході (б) шестеренного 
насоса при наявності кавітації при різних значеннях температури робочої 
















0,12 0,14 0,16 0,18 0,2 0,22 0,24
27_500_0_5,2
ps [bar] pt [bar]
Тиск в лінії всмоктування – 0 бар, тиск в лінії нагнітання 5,2 бар, частота обертання – 500 об/хв, температура робочої 











0,12 0,14 0,16 0,18 0,2 0,22 0,24
23_500_-0,5_5,54
ps [bar] pt [bar]
Тиск в лінії всмоктування – 0 бар, тиск в лінії нагнітання 5,2 бар, частота обертання – 500 об/хв, температура робочої 












0,24 0,26 0,28 0,3 0,32 0,34 0,36
60_500_0_5,2
ps [bar] pt [bar]
Тиск в лінії всмоктування – 0 бар, тиск в лінії нагнітання 5,2 бар, частота обертання – 500 об/хв, температура робочої 
рідини – 60°С 
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ДОДОТОК Е 
